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ВСТУП 
Технічний рівень сучасного машинобудування є визначальним чинником 
економічного стану держави України, тому що виробничі процеси, в різнома-
нітних його галузях, виконують різні машини і механізми. Ефективність роботи 
машин і механізмів у значній мірі зумовлена параметрами та характеристиками 
не тільки їх ланок, а і всіх рухомих і нерухомих з’єднань. Раціональний вибір 
конструкцій і способів складання деталей при створенні машин і механізмів є 
важливою проблемою, розв’язок якої дозволяє створити та налагодити випуск 
конкурентноздатної техніки з новими з’єднаннями, що мають підвищені міцні 
сні та інші експлуатаційні характеристики. 
Застосування в сучасному машинобудуванні нових ЗЗЖ, їх стан є визнача-
льним у надійності як окремих частин машин та і цілих технічних комплексів. 
Тому питання, що пов’язані з подальшими дослідженнями та покращенням ос-
новних чинників роботи існуючих і створення на цій базі нових з’єднань є ве-
льми актуальними підставами для розвитку окремих технічних засобів. Це по-
ложення підтверджується тим, що на даний час існують чинники, які дещо об-
межують застосування стандартних з’єднань. Ці обмеження пов’язані в першу 
чергу з такими визначальними показниками як їхня міцність та надійність при 
дії змінних у часі навантажень. 
Зменшення дії наведених недоліків таких елементів машин і механізмів 
можна здійснювати запропонованими вченими Національного університету 
«Львівська політехніка» і Національного університету водного господарства та 
природокористування новими ЗЗЖ, що розроблені та захищені патентами Укра-
їни. 
Внаслідок того, що технічні рішення розроблені на рівні патентів, то необ-
хідно для практики розв’язати актуальні задачі з визначення геометричних, си-
лових і міцнісних характеристик ЗЗЖ. 
Розв’язування такої важливої проблеми вимагає ретельного вивчення існу-
ючої літератури цього наукового напрямку з узагальненням і застосуванням ві-
домих положень, які доведені науковцями різних країн. Це в першу чергу сто-
сується науковців кафедри «Деталі машин» Національного університету 
«Львівська політехніка». Висловлюємо їм щиру подяку за допомогу під час ро-
боти та оформленні монографії. Разом з тим, автори не претендують на повні-
стю вичерпні дослідження наведеної проблеми, а вважають дану роботу пер-
шою спробою вивчення та дослідження основних геометричних і силових хара-
ктеристик нових ЗЗЖ з метою покращення їх експлуатаційних показників. 
Особлива подяка рецензентам: доктору технічних наук, професору Сясь-
кому А. О., доктору технічних наук, професору Харченку Є. В. та кандидату те-
хнічних наук, професору Стрільцю В. М., за надану допомогу та критичні за-
уваження, що направлені на покращення даної монографії. 
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1. СУЧАСНИЙ СТАН ДОСЛІДЖЕНЬ  
З’ЄДНАНЬ ЗМІННОЇ ЖОРСТКОСТІ 
1.1. Технічні характеристики і напрямки вдосконалення конструкцій ЗЗЖ 
Машини та механізми загального машинобудування складаються з бага-
тьох деталей. Пов’язі деталей виконуються різноманітними з’єднаннями. У ба-
гатьох випадках з’єднання є дуже відповідальними елементами машин і меха-
нізмів, що визначають міцність і надійність всієї механічної системи та впли-
вають на термін її роботи. Досвід експлуатації машин і механізмів показав, що 
з’єднання найбільше руйнуються внаслідок недосконалості їх конструктивних 
виконань. Особливо це стосується випадків роботи елементів з’єднань в умова 
підвищених вібрацій, поштовхів та ударів. Тому основні вимоги, які ставляться 
ще під час проектування нових з’єднань, є достатня міцність їх елементів. Від-
так розробка нових конструкцій, що відповідають таким постійним вимогам, є 
актуальною проблемою та має суттєве практичне значення. Відомо, що на по-
ліпшення цих показників впливають, в першу чергу, конструктивні параметри 
елементів з’єднань, силова взаємодія між ними, розподілення навантаження 
між елементами, технологія їх виготовлення, тощо. Для узагальнення відомих 
положень і формулювання основних задач дослідження ЗЗЖ необхідно, в пер-
шу чергу, узагальнити накопичений матеріал попередніми дослідниками. 
У працях Віковича І. А. [26], Гевка Б. М. [30; 31], Григорьєва А. М. [36], 
Гутири С. С. [37; 117], Кіндрацького Б. І. [50-56], Кузьо І. В. [62; 63], Ловейкіна 
В. С. [69], Малащенка В. О. [70-79], Мартинціва М. П. [80], Назаренка І. І. [84-
86], Сидоренка І. І. [116-119], Стрільця В. М. [44; 49; 76; 79; 129], Струтин-
ського В. Б. [111; 130; 131], Харченка Є. В. [141-144], та інших розглядаються 
питання загального машинознавства, динаміки машин та різноманітних 
з’єднань деталей машин. 
Проаналізуємо існуючі ЗЗЖ, які використовуються в машинах. До конс-
трукцій ЗЗЖ умовно відносимо з'єднання складальних одиниць: муфт, підвісок 
транспортних засобів, віброізоляторів вібраційних машин, деякі типи різьбових 
і шпонкових з'єднань машин. 
Коротко розглянемо технічні характеристики ЗЗЖ. 
Жорсткість визначає пружні властивості з'єднань та є важливим чинником 
для динамічного розрахунку. У загальному випадку жорсткість С визначається: 
кутова –  d/dTC , де Т – обертальний момент,   – кут закручування; лі-
нійна –  d/dFC , де F – зовнішня сила,  – лінійна деформація. 
Характер функції визначається конструктивними особливостями з'єднання 
та властивостями пружних елементів. 
На працездатність і вібростійкість машин позитивно впливає нелінійність 
з’єднань та демпфуюча здатність з'єднання, яка характеризується величиною 
енергії, що поглинається конструкцією під час деформації пружних елементів, 
внаслідок сил внутрішнього і зовнішнього тертя. 
 6
Енергоємність з'єднань характеризує їх здатність амортизувати поштовхи 
та удари за рахунок накопичення потенціальної енергії в пружних елементах у 
наслідок пружної деформації. 
Коротко розглянемо технічні характеристики пружних муфт [72; 108; 109; 
110]. 
Пружні втулково-пальцеві муфти призначені для з'єднання співвісних ва-
лів і передавання обертального моменту з пом'якшенням поштовхів чи ударів за 
рахунок деформації гумових втулок, які розміщенні на пальцях. Допускають 
зміщення валів: осьове Δα до 5 мм; радіальне Δr до 0,5 мм і кутове Δβ до 1º [71]. 
Пружні муфти з гумовою зіркою призначені для з'єднання співвісних валів, 
що мають радіальне зміщення Δr до 0,2 мм, кутове Δβ до 1º, максимальна шви-
дкість 20 м/с. 
Муфти з пружною оболонкою мають високі амортизаційні та демпфу-
вальні властивості і компенсують неспіввісність валів: осьову Δα до 6 мм, раді-
альну Δr до 4 мм, кутову Δβ до 4°. 
Муфти з радіальними пакетами пружин і муфти зі сталевими стержнями 
мають змінну характеристику на кінцевих ділянках роботи. 
Муфти зі змієподібними пружинами надійні в роботі, допускають значні 
зміщення осей валів: осьове до 15 мм, радіальне до 3 мм, кутове до 1,25º. 
Шинно-пневматичні муфти широко застосовуються в екскаваторах, конве-
єрах, шахтних підйомниках тощо. Вони регулюють величину обертального мо-
менту, дистанційно керують роботою машини, допускають такі компенсаційні 
параметри: радіальне – до 3 мм, кутове – до 2º на 1м довжини вала, осьове – до 
15 мм. 
Недоліки таких муфт: складність технології виготовлення, висока вартість. 
Технічні характеристики деяких типів комбінованих та спеціальних муфт, 
які мають змінну жорсткість розглянуті в [72]. 
Технічні характеристики підвісок транспортних засобів і віброізоляторів 
вібраційних машин детально викладені в літературі [38; 57; 61; 64; 112]. Мож-
ливе застосування у них в якості пружних елементів: пружин, ресор, торсіонів, 
гумометалічних деталей, пневмобалонів та інших з певними жорсткістними і 
демпфуючими властивостями. 
Технічні характеристики нарізевих і шпонкових з’єднань повно розглянуто 
в літературі [5; 17; 70; 76; 77; 79]. 
На основі проведеного порівняльного аналізу відомих конструкцій ЗЗЖ 
встановлено: 
– конструкції з’єднань допускають зміну жорсткістних параметрів у вузь-
кому діапазоні – порядку 3-8% від номінальних; 
– демпфуючі властивості пружних елементів з’єднань мають відносно малі 
величини; 
– неметалеві (пневматичні та гідропневматичні) елементи з’єднань мають 
невисоку довговічність і відносно високу вартість виготовлення; 
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– більшість відомих конструкцій ЗЗЖ (до 90%) не допускають регулюван-
ня жорсткісних і демпфуючих параметрів в широкому діапазоні і в автоматич-
ному режимі. 
Узагальнюючи основні недоліки з’єднань на основі результатів досліджень 
відомих пружних елементів змінної жорсткості та враховуючи їхню потребу 
для машинобудування, не важко сформулювати основні напрями їх вдос-
коналення. Це полягає у розробленні нових конструкцій з такими показниками: 
– ширшим діапазоном зміни жорсткістних параметрів порядка 20-30%; 
– більш високими демпфуючими властивостями; 
– з можливим застосуванням систем автоматичного керування. 
1.2. Порівняльний аналіз результатів досліджень  
амортизаційних пристроїв 
Питання пов’язані з вивченням коливних процесів транспортних засобів і 
покращенням експлуатаційних властивостей амортизаційних пристроїв достат-
ньо повно відображені в науково-технічній літературі [16; 21; 59; 110; 112]. 
Провідні вчені Акопян Р. А. [3], Бідерман В. Л. [16], Вахламов В. К. [20-23], Ві-
кович І. А. [26], Кругляк М. Л. [65],  Керницький І. С. [46], Ротенберг Р. В. 
[112], Смирнов Г. А. [121], Форнальчик Є. Ю. [139], Яценко М. М. [147] зроби-
ли вагомий вклад у розвиток теорії та розрахунків амортизаційних пристроїв. 
Зокрема, значний внесок у розвиток систем пневматичного підресорювання 
машин здійснили вчені Акопян Р. А. [3], Керницький І. С. [46]. 
В монографії Ротенберга Р. В. [112] розглянуті коливання автомобіля, які 
визвані нерівностями дороги і значно впливають на його експлуатаційні якості, 
середню швидкість і плавність руху; виконаний аналіз параметрів автомобіля та 
їх вплив на коливання. 
В [38] розглянуті питання теорії гасіння коливань стосовно до підвіски ав-
томобіля; проведений аналіз параметрів, від яких залежить характеристика 
амортизатора, наведені методи розрахунку і конструювання амортизаторів, а 
також їх випробування. 
Теорія руху колісних машин розглянута Смірновим Г.А. [121]. Основи тео-
рії плавності руху вантажних автомобілів приведені в [147]. Приведені ре-
зультати експериментального визначення параметрів підресорювання вантаж-
них автомобілів і викладені основні вимоги до елементів конструкцій підресо-
рювання цих машин. 
В [59] розглянуті питання загальної компоновки колісних машин, методи 
вибору і розрахунку окремих складальних одиниць і деталей, а також їх переві-
рочні розрахунки, з врахуванням ймовірних характеристик режимів наванта-
жень машин. 
В [61] приведені основи теорії проектування підвіски машини, методи роз-
рахунку деталей підвіски на довговічність, а також результати експеримен-
тальних досліджень систем підресорювання. 
Аналіз ефективності підресорювання корпусу і кабіни вантажного автомо-
біля розглянуто в працях зарубіжних авторів [148-151]. 
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З 2000 р. в технічних виданнях вченими надруковані статті, в яких постав-
лені завдання застосування систем автоматичного керування підвіскою автомо-
біля [14; 34; 82]. 
В [61] на основі розробленої математичної моделі автомобіля (типу УАЗ) 
були розраховані основні характеристики елементів систем підресорювання. 
Проведений аналіз середніх квадратичних значень вертикальних вібропри-
швидшень експериментального автомобіля УАЗ повної маси в діапазоні частот 
0,7-22Гц від швидкості на асфальтному, зношеному бетонному шосе і на дорозі 
з кам’яним покриттям. Вибору параметрів систем підресорювання багато-
вісного автомобіля розглянуто в [34]. Оціночними критеріями дослідження бу-
ли прийняті коефіцієнти динамічності вертикальних сил в ходовій частині, хід 
підвіски, коефіцієнт опору амортизатора і жорсткість підвіски. Розрахунки ви-
конувалися для гармонічного профілю опорної поверхні, одиничні виступи в 
формі прямокутника і трапеції (насипу). Результати розрахунків показали про 
необхідність зміни параметрів системи підресорювання під час руху автомо-
біля. Мікропрофілі доріг в кар’єрах і визначення їх ймовірних спектральних ха-
рактеристик розглянуті в праці [18]. 
В роботі [64] наведена класифікація пружних елементів, що працюють в 
умовах статичного та циклічного навантаження. Запропоновано означення 
пружного торсійного елемента та торсіона. Розроблена класифікаційна схема 
стрижневих пружин. Порушено проблему проектування і технології зміцнення 
закручених торсійних валів незамкнутого поперечного перерізу [65]. 
В статті [42] розроблена методика визначення геометричних і силових за-
лежностей попередньо навантажених торсіонів. 
В [29] наведено розрахунок на жорсткість та міцність комбінованої верти-
кальної пружної системи у вигляді ґратчастого та циліндричного торсіонів. 
В [50] зроблено аналіз сучасних методів оптимізації та багатокритеріаль-
ного синтезу машинобудівних конструкцій і складних технічних систем. 
В [28] наведено шляхи оптимізації конструктивних параметрів вертикаль-
ної пружної системи вібраційної машини за величиною напружень, які виника-
ють під час роботи машини.  
В [52] розглянуто особливості розрахунку ресурсу роботи привідних пасів 
у традиційних конструкціях та в автоматично регульованих пасових передачах. 
В [118] отриманий закон зміни жорсткості муфти із врахуванням її конс-
труктивних особливостей. Проведений порівняльний аналіз роботи механізму 
при запуску із стандартною муфтою і муфтою з регульованою жорсткістю. 
В [56] наведено нову конструкцію кулькової запобіжної муфти з блокува-
льним пристроєм силового типу. Виведені залежності для силового розрахунку 
розробленої муфти. Досліджено вплив блокувального пристрою на навантажу-
вальну здатність муфти.  
В [74] запропонована методика розрахунку кулькових муфт вільного ходу 
з врахуванням осьових сил, що діють на неї у робочому режимі.  
В [71] запропоновано принципову схему муфти із зіркоподібним метале-
вим пружним елементом і проаналізовано роботу муфти в перехідних режимах. 
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В [32] описано будову й принцип дії запобіжної муфти в складі гайковерта 
та викладено результати аналізу залежності обмежуваного гайковертом обер-
тального моменту від конструктивних параметрів муфти. 
В [51] наведено математичну модель приводу жорсткою запобіжною та 
пружно-запобіжною муфтами. Досліджено вплив параметрів муфт, приводу і 
режиму його роботи на динаміку в перехідних режимах функціонування. Об-
ґрунтована доцільність і перспективність застосування пружно-запобіжних 
муфт для захисту елементів приводу, покращання його динамічних характерис-
тик у перехідних режимах роботи. 
В [55] розроблено алгоритм і оптимізаційну математичну модель багато-
критеріального структурно-параметричного синтезу кулькових запобіжних 
муфт з профільним замиканням з урахуванням конструктивних та функціо-
нальних обмежень. 
В роботі [81] встановлений кусочно-нелінійний характер залежності кру-
тного моменту в муфті від кута закручування півмуфти. Виведені формули для 
визначення геометричних параметрів пластин муфти із умови міцності і мож-
ливості передачі максимального крутного моменту на нелінійній ділянці харак-
теристики. 
В роботі [116] запропоновано прототип віброізоляційного пристрою з ме-
ханічним зворотним зв'язком. Проведено аналіз його пружних характеристик і 
показано трансформацію прототипу в промислові зразки. 
В [117] розглянуто теоретичні аспекти вібропогашення застосуванням лі-
нійного динамічного віброгасника коливань. За методом синтезу пасивних віб-
роізолюючих пристроїв на основі теорії графів запропоновано конструкцію та 
описано принцип дії нелінійного динамічного віброгасника крутильних коли-
вань. 
В [119] розглянуто перехідний процес у механічній системі з нелінійною 
пружною характеристикою, що реалізована за допомогою пасивного віброізо-
люючого пристрою з механічним зворотнім зв'язком. 
В роботі [66] виведено узагальнені формули для розрахунку на жорсткість 
та міцність пружних систем вібраційних машин і дано рекомендації щодо оп-
тимального підбору комбінованої пружної системи. 
В [136] розроблена система комп'ютерного моделювання динамічної пове-
дінки елементів авіаційних конструкцій та їхнього оптимального проектування.  
В [47] розглянуто нестаціонарні коливання систем зі змінними масами або 
змінними коефіцієнтами жорсткості. Встановлено вплив маси і жорсткості як 
на амплітуди, так і періоди коливань. 
В [63] розроблено методику дослідження хвильових процесів одновимір-
них нелінійно-пружних систем. 
В [33] розглянуті механічні системи з приводом від поршневих двигунів. 
Запропоновано розв’язати проблему зменшення динамічних навантажень роз-
в'язати шляхом використання розроблених автором пневматичних муфт.  
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В [139] на підставі проведених статистичних досліджень експлуатаційної 
надійності підвісок автомобілів встановлено характерні несправності їхніх еле-
ментів для різних марок автотранспортних засобів.  
В [124] викладено основи модульного конструювання автомобілів високо-
ефективної прохідності, Розроблено принципи конструювання ходової частини 
і трансмісії автомобілів цього класу. 
В [26] розглянуто спосіб віброзахисту незакріпленого вантажу у кузові 
транспортного засобу під час його руху. 
В [138] розглянуто загальний випадок конструкції підвіски агрегату з не-
симетричним розподілом мас і розташуванням в'язей. Визначені оптимальні па-
раметри амортизаторів, що забезпечують захист агрегату від імпульсних наван-
тажень. Запропоновано математичну модель лінійно пружного амортизатора з 
демпфуванням сухого тертя. 
В [137] запропоновано математичну модель нелінійно пружного амортиза-
тора з різними залежностями напруження від деформації. Проведено дослі-
дження підвіски агрегата системи літака й отримані оптимальні параметри не-
лінійно пружного амортизатора, які задовольняють прийнятим обмеженням при 
імпульсному навантаженні конструкції. 
В [48] розглянуто вільні коливання одномасної системи зі змінними пара-
метрами, що характеризують інерційність, тертя і жорсткість системи. Для точ-
ного розв'язування великого класу подібних задач авторами розроблений метод 
сталих коефіцієнтів при похідних за новою змінною.  
В [37] розглянуто подолання резонансу в механічній системі з віброізолю-
ючим пристроєм, що дає змогу реалізувати комбіновану характеристику зведе-
ної жорсткості.  
Аналіз результатів досліджень амортизаційних пристроїв показав, що в на-
уково-технічній літературі детально розглянуті питання коливання автомобілів, 
теорія руху колісних машин, методи розрахунку підвісок, а також описані на 
основі математичної статистики мікропрофілі доріг. 
Сформульовані концепція і шляхи подальшого розвитку методів багато-
критеріального структурно-параметричного оптимізаційного синтезу машино-
будівних конструкцій. 
Наведені шляхи оптимізації конструктивних параметрів пружної системи 
вібраційних машин. 
Розроблені методи розрахунку нових типів муфт, досліджена динаміка їх 
роботи в перехідні режими функціонування машини. 
Розглянуті способи віброзахисту вантажів під час їх транспортування; ме-
тоди віброгасіння технологічних машин. 
Однак, питання застосування нових конструкцій з’єднань змінної жорст-
кості в транспортних засобах і технологічних машинах не розглянуті. Відтак, 
заповнення прогалин у розробці конструкцій та обґрунтуванні конструктивних 
параметрів з’єднань змінної жорсткості є актуальним завданням в машинобуду-
ванні. 
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1.3. Огляд конструкцій з'єднань змінної жорсткості 
Відомо [1; 2; 3; 6-10], що ЗЗЖ часто застосовується в якості муфт, підвісок 
транспортних засобів. Охарактеризуємо ЗЗЖ, які застосовуються в підвісках 
машин. 
Оптимальна форма пружної характеристики підвіски для автомобілів різ-
них типів остаточно не встановлена. Відомо [112], що характеристика підвіски 
по результатам експлуатації повинна приблизно відповідати кривій 1 показаній 
на рис. 1.1.  
 Рис. 1.1. Пружня характеристика підвіски 
В межах +60% динамічна зміна жорсткості підвіски в порівнянні зі значен-
ням, що відповідає статичному навантаженню, не повинна перевищувати 20%, 
Поза цими межами зміни прогину жорсткість повинна плавно збільшуватись. 
Пневматичні і гідравлічні пружні елементи дозволяють регулювати жорст-
кість підвіски в широких межах і отримувати сімейства пружних характерис-
тик, подібних до тих, які вимагаються. Конструкції, принцип роботи і розра-
хунки підвісок з гідропневматичними пружними елементами детально викла-
дені в літературі [3; 46]. 
Але такі підвіски мають один суттєвий недолік - складність у виготовленні 
і, відповідно, високу вартість. Крім того, при роботі в складних умовах (їзда по 
бездоріжжю і т. п.) підвіски мають невисоку міцність. Тому питання створення 
регульованих підвісок з металічними пружними елементами є актуальним. 
Відомо [6], для того, щоб при лінійній характеристиці металічного пруж-
ного елемента отримати бажану нелінійну характеристику підвіски, застосову-
ють декілька пружних елементів. Крім основних, ставлять додаткові пружні 
елементи, які діють весь час, або включаються після переміщення колеса на пе-
вну частину.  
В [112] розглянуто конструкцію підвіски, в якій крім основного пружного 
елемента, наприклад стержня 1 (рис. 1.2, а), важіль підвіски з’єднують з додат-
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ковою пружиною 2. При статичному навантаженні важіль підвіски горизон-
тальний і дія стиснутої пружини на характеристику не впливає. При малих пе-
реміщеннях колеса поблизу положення, що відповідає статичному навантажен-
ню, жорсткість підвіски внаслідок моменту від пружини 2 зменшується, а при 
більш значних переміщеннях збільшується (рис. 1.2, б).  
 В другому випадку (рис. 1.2, в, г) основний пружний елемент працює на 
ділянці f1 – f2, що відповідає руху по хорошій дорозі і змінам навантаження ма-
шини. Поза цією ділянкою в роботу вступають додаткові пружні елементи 2, 
що збільшують жорсткість підвіски.  
Підвіску, виконану по схемі рис. 1.2, а застосовують, наприклад, для задніх 
коліс автобуса ЛАЗ-695, де крім основної листової ресори є дві корегуючі пру-
жини, що забезпечують нелінійну пружну характеристику (рис. 1.3). 
 Рис. 1.2. Пружні характеристики підвісок 
 Рис. 1.3. З’єднання змінної жорсткості 
В даній роботі досліджуємо конструкції підвісок, що дозволяють отримати 
нелінійну пружню характеристику з використанням металічних пружніх еле-
ментів. Розглянемо найхарактерніші конструкції підвісок машин, які змінюють 
свої пружні характеристики. 
В [6] запропонований пружний пристрій підвіски транспортного засобу, 
який складається із конічної пружини 1, розміщеної вертикально і двох цилінд-
ричних пружин 2 і 3, встановлених під кутом 2α0 одна до другої (рис. 1.4). 
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 Рис. 1.4. Пружний пристій підвіски транспортного засобу: 
1 – пружина конічна; 2, 3 – пружини циліндричні; 4 – вісь; 
5 – колесо; 6 – рама; 7, 8 – шарніри 
 
В початковому положенні конічна пружина 1 розміщена вздовж лінії при-
кладення зовнішньої сили з осьовим зазором ΔHкр між її нижнім торцем і опор-
ною поверхнею осі 4 коліс 5 транспортного засобу. Пружини 2 і 3 зв’язані з віс-
сю 4 і рамою 6 транспортного засобу через шарніри 7 і 8. 
Пружний пристрій підвіски транспортного засобу працює таким чином. 
При статичному ході підвіски вибирається зазор ΔHкр і конічна пружина всту-
пає в роботу. При динамічному ході підвіски її пружний пристрій забезпечує 
характеристику з горизонтальною ділянкою, що дозволяє при русі по нерівнос-
тям дороги покращити плавність руху транспортного засобу. 
В [7] розглянутий пружний елемент підвіски транспортного засобу, котрий 
складається із корпусу 1, всередині якого розміщені пружини у вигляді набору 
гумових пластин 2. Висота пружин і їх кількість можуть бути різними  
(рис. 1.5). 
  Рис. 1.5. Пружний елемент підвіски транспортного засобу: 1 – корпус;  
2 – пластини; 3 – стержень; 4 – виступи; 5 – буртики; 6 – натискні плити 
 
На стержні 3 і в корпусі 1 виконані відповідні виступи 4 і буртики 5. Всі 
поверхні виступів 4 стержня 3 тиснуть через плити 6 на пружини 2, виконані 
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сферичними. 
Пружний елемент працює таким чином: при переїзді перешкоди транс-
портним засобом проходить переміщення догори корпуса 1, в результаті стис-
куються всі пружини 2, причому розподіл сили відбувається пропорційно їхнім 
жорсткостям. Змінюючи кількість пружин, а також послідовність включення їх 
в роботу, можна досягнути бажаної характеристики підвіски.  
В [8] запропонована конструкція торсійної підвіски транспортного засобу, 
котра складається із важіля 1, корпуса 2, осі 3, шпонки 4, торсіона 5, гвинта 6, 
жорстко з’єднаного з торсіоном, і гайки 7 із зовнішніми шліцами, що дає їй мо-
жливість переміщатися прямолінійно в межах зазору в (рис. 1.6). 
 Рис. 1.6. Торсійна підвіска: 
1 – важіль; 2 – корпус; 3 – вісь; 4 – шпонка; 5 – торсіон; 6 – гвинт; 7 – гайка 
Підвіска працює таким чином: при навантаженні підвіски спочатку закру-
чується тільки ступінь а торсіона 5, а після вибору зазору в закручується також 
ступінь δ, це приводить до збільшення жорсткості підвіски на заключному етапі 
її роботи. 
Конструкція підвіски дозволяє також зміну жорсткісних характеристик 
при зміні навантажень на колесо в певних межах, за рахунок попередньої зміни 
величини заздра в, за рахунок зміни положення шестерні 7 відносно гвинта 6. 
В [9] пропонується конструкція торсійної підвіски транспортного засобу, 
яка має два торс іони, передній 1 і задній 2 (рис. 1.7).  
 Рис. 1.7. Торсійна підвіска: 
1 – передній торсіон; 2 – задній торсіон; 3 – зубчасті колеса; 4 – втулки;  
5 – корпус; 6 – кришка; 7 – втулка; 8 – важіль; 9 – болт; 10 – гайка;  
11 – кулачок; 12 – труба; 13 – болт; 14 – гайка; 15 – ролик; 16 – чохол 
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Торсіони розміщені паралельно один другому і мають на своїх кінцях шлі-
цеві головки, якими кожен із торсіонів встановлений в шліцеві отвори зубчас-
тих коліс 3. Зубчасті колеса 3 мають можливість обертатися у втулках 4, які за-
кріплені в корпусі 5 і кришки 6 коробки зубчастих коліс. До втулки 7 закріпле-
ний важіль 8 кулачкового механізму за допомогою болта 9 і гайки 10. Кулачок 
11 закріплений на трубі 12 за допомогою болта 13 і гайки 14. В трубу 12 вста-
новлений другою шліцевою головкою задній торсіон 2. В пазу важіля 8 кулач-
кового механізму встановлений ролик 15, який закритий чохлом 16. 
При переїзді колесом транспортного засобу нерівності дороги труба 12 ва-
жіля підвіски, на якому закріплене колесо, повертається відносно осі заднього 
торсіона 2, закручує торсіони назустріч один другому. 
В багатоважільній підвісці [10] пружні елементи виконані у вигляді основ-
ного 5 і корегуючого 6 торсіонів, з’єднаних з однієї сторони з поперечними 1, а 
з іншої напрямними 2 важелями, корегуючі важелі 7, 8, які виконані різної дов-
жини, при цьому діаметр основного торсіона 5 більше діаметра корегуючого 
торсіона 6; основний торсіон 5 з’єднаний з важелем більшої довжини 7, коре-
гуючий 6 – з важелем меншої довжини 8, а тяга 9 виконана  жорсткою 
(рис. 1.8). 
 Рис. 1.8. Торсійна підвіска: 
1 – поперечний важіль; 2 – направляючий важіль; 3 – маточина;  4 – рама;  
5 – основний торсіон;  6 – корегуючий торсіон; 7,8 – важелі;  
9 – тяга; а – ненавантажений стан підвіски; б – статичне навантаження; 
 в – динамічне навантаження 
 На рис. 1.8, а підвіска показана в початковому ненавантаженому стані, на 
рис. 1,8, б – при навантаженні статичною вагою машини, на рис. 1.8, в – при 
динамічному навантаженні. 
Підвіска працює таким чином: при переїзді колесом транспортного засобу 
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нерівності дороги маточина колеса 3 піднімається і повертає важелі 1, 2 та за-
кручує торсіони 5 і 6, які повертають важелі 7 і 8. В результаті цієї дії жорст-
кість підвіски змінюється. 
Розглянуті конструкції підвісок дозволяють зміну їх жорсткості у вузькому 
діапазоні, що покращує в певній мірі ефективність роботи транспортних засобів 
в складних умовах експлуатації. 
Огляд існуючих конструкцій з’єднань змінної жорсткості, які застосовують 
в якості підвісок транспортних засобів, показав, що змінюються їхні пружні ха-
рактеристики в обмеженому діапазоні порядка 10-15%, тому постає завдання 
розроблення нових конструкцій з’єднань з ширшим діапазоном, порядка  
15-30%, це дасть можливість їх застосування в транспортних і технологічних 
машинах з більшою ефективністю. 
1.4. Узагальнення недоліків відомих пружних з'єднань  
і формулювання мети та задач дослідження 
Огляд і аналіз літературних джерел по питанням пружних з’єднань пока-
зує, що ці з’єднання мають ряд істотних недоліків: невисока надійність і довго-
вічність, неможливість регулювання (зміни) жорсткості в широкому діапазоні 
[5; 17; 40; 70; 146]. 
Відомо [59], що надійність роботи транспортних засобів, які експлуату-
ються в складних дорожніх умовах (їзда по бездоріжжю – будівельні, меліора-
тивні і гірничі машини) недостатня із-за зниження їх продуктивності внаслідок 
зменшення швидкості руху, збільшення простоїв при поломках. 
У відомих пружних з’єднаннях (наприклад, підвіски транспортних засобів) 
якість їх роботи оцінюється за пружною характеристикою. Щоб отримати ба-
жану пружну характеристику підвіски застосовують декілька пружних елемен-
тів або використовують додаткові елементи, які деформуються на певний пе-
ріод роботи з’єднання. 
Змінювати жорсткість підвіски в певних межах дозволяють пневматичні і 
гідропневматичні пружні елементи [3], проте вони мають суттєві недоліки – 
складність виготовлення, невисоку міцність і відносно високу вартість. 
В технологічних машинах (вібромашини) вібрації використовують для пе-
реміщення вантажів (конвеєри), приготування будівельних сумішей, термозмі-
цнення поверхні матеріалів деталей машин [28; 29; 57; 66]. Щоб ефективно пра-
цювали вібромашини необхідно змінювати частоти власних коливань шляхом 
зміни жорсткості з’єднання, тобто працювати при резонансі. 
Надійні і довговічні конструкції ЗЗЖ забезпечать транспортним засобам 
комфортабельні умови роботи водія, якісні перевезення вантажів і пасажирів. 
Розробка нових конструкцій муфт змінної жорсткості, очевидно, покра-
щить якість роботи машин всіх типів [71; 72]. 
При розробці нових ЗЗЖ прийняті в даних наукових дослідженнях такі по-
ложення: розподіл навантажень між пружними елементами відбувається в ре-
зультаті їх контактів; нелінійність ЗЗЖ досягається шляхом послідовного вклю-
чення в роботу пружних елементів; зміна жорсткості з’єднання досягається 
шляхом попередньої деформації пружних елементів. 
На основі аналізу сучасного стану досліджень ЗЗЖ сформульовані задачі та 
мета дослідження. Мета дослідження полягає у розробці конструкцій та обгру-
нтуванні кінематично-силових параметрів ЗЗЖ для покращення експлуатацій-
них показників машин за рахунок вибору раціональних пружних характеристик 
їх елементів. 
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2. РОЗРОБКА КОНСТРУКЦІЙ ТА ОБГРУНТУВАННЯ  
ПАРАМЕТРІВ З’ЄДНАНЬ ЗМІННОЇ ЖОРСТКОСТІ 
2.1. Основний принцип розроблення нових конструкцій  
з'єднань змінної жорсткості 
Застосування нових конструкцій ЗЗЖ в транспортних засобах і технологіч-
них машинах підвищить ефективність їх роботи: при експлуатації транспортних 
засобів в складних дорожніх умовах дозволить змінювати жорсткістні парамет-
ри системи підресорювання в залежності від характеру нерівностей дороги; ві-
браційні машини ефективно працюють в резонансних режимах, тому зміна жо-
рсткісних параметрів віброізоляторів теж очевидна [78]. 
Дослідимо в яких межах можлива зміна жорсткістних параметрів нових 
конструкцій з’єднань, а також визначимо області раціональних діапазонів змін 
жорсткості, на прикладі з’єднання яке складається із основного пружного еле-
менту ОПЕ і додаткових пружних елементів ДПЕ. В більшості конструкцій та-
ких з’єднань кількість ДПЕ складає два або три (рис. 2.1). 
 
 
Рис. 2.1. Діапазони змін жорсткістних параметрів ЗЗЖ: 
Д∑ – діапазон змін; Кi – відносні коефіцієнти жорсткостей ДПЕ;  
n – кількість додаткових пружних елементів; ОПЕ – основний пружний елемент;  
ДПЕ – додатковий пружний елемент 
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Тому структуру ЗЗЖ умовно можна показати такою: 
 n iДПЕОПЕЗЗЖ
1
.    (2.1) 
Сумарна жорсткість з’єднання дорівнює сумі жорсткостей його складових, 
тобто 
 n ДПЕОПЕ iССС
1
.     (2.2) 
Розділивши обидві частини рівності на СОПЕ , отримаємо формулу для ви-
значення діапазону змін жорсткостей з’єднання 
 n iKД
1
1 ,      (2.3) 
де Д∑  – діапазон змін жорсткості з’єднання; Кi – відносні коефіцієнти жорстко-
сті ДПЕ; 
ОПЕ
ДПЕ
i С
С
K i  ;  n – кількість додаткових пружних елементів. 
Враховуючи технологічні, конструктивні і експлуатаційні вимоги, які ста-
вляться при виготовленні деталей з’єднань, їх діапазони змін жорсткістних па-
раметрів необхідно обмежити до 10. 
За формулою (2.3) визначаємо діапазони змін жорсткості з’єднання, за-
давшись практично можливими значеннями відносних коефіцієнтів Ki; будуємо 
графік Д∑ = f (Кi)  (рис. 2.1). 
Із графіка (рис. 2.1) видно, що діапазони змін жорсткістних параметрів 
з’єднання можна умовно розділити на: раціональні, практичні, можливі. 
Основний принцип розроблення нових конструкцій ЗЗЖ включає такі ета-
пи: 
1) вибрати декілька варіантів (два, три) конструктивних схем з’єднань; 
2) задатися практичним діапазоном змін жорсткістних параметрів; 
3) визначити сумарну жорсткість з’єднання та розподілити її між складо-
вими; 
4) задатися технологічними, конструктивними і експлуатаційними вимо-
гами; 
5) перевірити працездатність з’єднань за критеріями міцності, жорсткості 
та вібростійкості; 
6) вибрати оптимальний варіант з’єднання, який повинен відповідати пос-
тавленим вимогам. 
Відтак, застосування нових конструкцій ЗЗЖ, які змінюють (регулюють) їх 
жорсткістні параметри на порядок вищий ніж відомі з’єднання, дозволить під-
вищити ефективність роботи машин в яких є необхідність зміни жорсткістних 
параметрів з’єднань під час їх роботи (транспортні, вібраційні). 
2.2. Конструктивні особливості нових з’єднань змінної жорсткості 
За результатами огляду літературних джерел встановлено, що найефектив-
ніші пов’язі деталей машин стосовно захисту їх від вібрацій і навантажень – це 
ЗЗЖ. На основі аналізу недоліків відомих з’єднань деталей машин розроблені 
нові їх конструкції, які змінюють свою жорсткість в діапазоні 20…30%. Запро-
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поновано та запатентовано вісім варіантів нових конструкцій з’єднань, жорст-
кість яких можна змінювати в певних межах [100-107]. 
Варіант перший. Конструкція дозволяє зменшення жорсткості пружного 
елементу на початкових етапах роботи, що призводить до покращення плав-
ності ходу транспортного засобу під час експлуатації в складних умовах нерів-
ного ґрунту [100], що не призводить до різкого збільшення навантажень основ-
них елементів. 
Технічний результат досягається тим, що за рахунок додаткових пружних 
елементів (пружин кручення) зменшується жорсткість торсійного пружного 
елемента на початкових етапах роботи, що забезпечує деяке згладжування уда-
ру. Крім того, за рахунок приєднання торсіона через профільне з’єднання дося-
гається підвищення жорсткості на кінцевих етапах роботи з’єднання (рис. 2.2). 
 Рис. 2.2. Схема з’єднання змінної жорсткості: 
а – головний вигляд; б - осьовий переріз з’єднання; в – переріз поперечний 
З’єднання складається з торсіона 1, який одним кінцем приєднаний за до-
помогою профільного з’єднання до розрізної втулки 2, а іншим кінцем жорстко 
з’єднаний з розрізною втулкою 6. На втулки 2 і 6 накручені пружини кручення з 
правим навиванням 4 і з лівим навиванням 5, на які накручені дві з’єднувальні 
втулки 3. 
З’єднання працює наступним чином. При наїзді на перешкоду колесо пе-
реміщується у вертикальному напрямку. При цьому важіль повертається навко-
ло осі торсіона, закручуючи при цьому пружину 4 і розкручуючи пружину 5, 
чим досягається зменшення навантаження при початковому ударі. При виборі 
зазору в профільному з’єднанні між розрізною втулкою 2 і торсіоном 1, остан-
ній вступає в роботу, збільшуючи жорсткість пружного елемента на кінцевих 
етапах роботи.  
Таким чином запропонована конструкція дозволяє отримати м’якшу ха-
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рактеристику з’єднання, яке можна ефективно застосовувати у підвісках транс-
портних засобів. 
Варіант другий. Конструкція з’єднання дозволяє змінювати жорсткість 
пружного елементу, що приводить до плавної роботи вузла машини [101]. 
Завдання зміни жорсткості досягається тим, що з’єднання містить пружний 
елемент, одним кінцем приєднаний до  розрізної  втулки, а іншим кінцем жорс-
тко з’єднаний з другою розрізною втулкою, на втулки накручені пружини кру-
чення: з правим навиванням і з лівим навиванням, на кінцях розрізних втулок 
виконані шліци, через які передається крутний момент до вала (рис. 2.3). 
 Рис. 2.3  Схема з’єднання з регулювальною жорсткістю: 
а – головний вигляд; б – осьовий переріз з’єднання; в – переріз вала і муфти;  
г – переріз вала і втулки; д – переріз вала і пружин кручення 
Технічний результат досягається тим, що пружини попередньо закручу-
ються на певний кут, це приводить до зміни жорсткості з’єднання (пружини – 
втулки) за рахунок контакту між пружинами і валом. 
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Фіксація положення закручених пружин відбувається завдяки тому, що ви-
ступи однієї втулки входять в западини іншої і утримуються в певному поло-
женні при роботі з’єднання. Таке поєднання елементів з’єднання забезпечує 
краще сприймання удару, за рахунок включення в роботу пружин кручення. 
На рис. 2.3, а зображений головний вигляд з’єднання, на А-А – розріз вала 
і торцевої кулачкової муфти, на Б-Б – розріз вала і втулки, на В-В – розріз вала і 
пружин кручення. 
З’єднання складається з вала 1, розрізної втулки 2, один кінець якої жор-
стко з’єднаний з валом, інший її кінець з’єднаний з другою розрізною втулкою 
3 за допомогою шліців. На втулки 3 і 7 накручена пружина кручення з правим 
навиванням 4 і насаджена пружина кручення з лівим навиванням 5, на яку на-
кручені дві з’єднувальні втулки 6. 
З’єднання працює наступним чином. Вал 1 повертається навколо своєї осі, 
закручуючи при цьому пружину 4 і розкручуючи  пружину 5, чим досягається 
зменшення навантаження під час початкового удару. 
Відтак, запропонована конструкція дозволяє зробити з’єднання більш 
пружним, тобто покращити його роботу в складних умовах роботи  
Варіант третій. Конструкція дозволяє змінювати поетапно жорсткість 
з’єднання, за рахунок послідовної передачі крутного моменту від пружини до 
трубки і валу, що приводить до покращення роботи складальної одиниці ма-
шини (рис. 2.4) [102].  
 Рис. 2.4. Схема з’єднання з регулювальною жорсткістю: 
а – осьовий переріз з’єднання; б – вигляд з’єднання з лівого торця; 
в – переріз вала, втулки і пружини кручення; г – переріз вала, трубки і пружини;  
д – вигляд з’єднання з правого торця 
З’єднання складається з вала 1, регулювальної втулки 2, яка за допомогою 
нарізі може переміщатися вздовж вала 1. Втулки 2 і 3 з’єднуються пружиною 
кручення 4. Трубка 5 всередині має шліци, через які може з’єднуватися з висту-
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пами вала 1; одним кінцем жорстко з’єднана з опорою 6, інший кінець – віль-
ний. Фіксація вала відносно трубки 5 виконана за допомогою шпонки 7 і  гвин-
та 8. 
З’єднання працює наступним чином. Вал 1 повертається навколо своєї осі, 
закручуючи при цьому пружину 4, чим досягається зменшення удару. Потім пі-
сля вибору бокового зазору між виступами вала 1 і шліцами трубки 5, деталі 
працюють спільно, тобто жорсткість з’єднання збільшується на кінцевому етапі 
роботи. 
Поставлене завдання досягається тим, що в з’єднанні, яке містить вал і дві 
втулки, на які накручена пружина кручення, вал розміщено в трубці, причому 
на валу по всій довжині виконані виступи, в  трубці – шліци, а між виступами і 
шліцами є бокові зазори; регулювальна втулка виконана з дрібною наріззю; 
один із торців вала приєднаний до трубки за допомогою шпонки і гвинта. 
Технічний результат досягається тим, що пружина попередньо закручу-
ється на певний кут, це приводить до зміни жорсткості з’єднання (пружина-
трубка-вал) за рахунок контактів між собою. 
Регулювання величини зазору між виступами та шліцами і фіксація поло-
ження закрученої пружини відбувається завдяки нарізі з дрібним кроком, яку 
має регулювальна втулка, що створює ефект самогальмування. Таке поєднання 
елементів з’єднання забезпечує поетапну передачу крутного моменту за раху-
нок послідовного включення в роботу спочатку пружини кручення, а потім 
трубки і вала, відтак на заключному етапі роботи всіх деталей з’єднання. 
На рис. 2.4, а зображений осьовий переріз з’єднання, на рис. 2.4, б – вигляд 
з’єднання з лівого торця, на рис. 2.4, в – переріз вала, регулювальної втулки і 
пружини кручення, на рис. 2.4, г – розріз вала, трубки і пружини кручення, на 
рис. 2.4, д – вигляд з’єднання з правого торця. 
Запропонована конструкція дозволяє змінювати жорсткість з’єднання, тоб-
то покращувати його роботу в складних умовах. 
Варіант четвертий. Конструкція ЗЗЖ змінює жорсткістні характеристики 
поетапно за рахунок включення в роботу пружних елементів (рис. 2.5) [103]. 
З’єднання складається із таких деталей: вал 1, регулювальна гайка 6, втул-
ки 2; 5; 9, пружина кручення 8, трубка 10, опори 4; 12, штифти 3; 11, шестірня 
7. Пружина кручення 8 жорстко поєднана з втулкою 9 і регулювальною гайкою 
6. Трубка 10 одним кінцем через шліци з’єднана з втулкою 9 – іншим за допо-
могою нарізі з регулювальною гайкою 6. Вал 1 розміщується відносно опори 4 
у втулці 2 і зафіксований штифтом 3, інший кінець вала 1 з’єднується з опорою 
12 і втулкою 9 штифтом 11. 
Технічний результат досягається тим, що пружина 8 попередньо закручу-
ється на певний кут шляхом повороту регулювальної гайки 6 за допомогою ше-
стірні 7, а регулювання величини зазору між виступами трубки 10 і шліцами 
втулки 9 виконується поворотом трубки 10. Відтак, зміна жорсткості з’єднання 
(вал – пружина – трубка) відбувається за рахунок послідовного включення в ро-
боту його елементів. 
 23
 Рис. 2.5. Конструктивна схема ЗЗЖ: 
а – осьовий переріз з’єднання,  б – вигляд з лівого торця, 
в – вигляд з правого торця, г – переріз А-А, д – переріз Б-Б 
На рис. 2.5, а показаний осьовий переріз з’єднання, на рис. 2.5, б – вигляд 
з’єднання з лівого торця, на рис. 2.5, в – вигляд з’єднання з правого торця,     
рис. 2.5, г розріз вала і регулювальної гайки, рис. 2.5, д – розріз вала і втулки по 
шліцам. 
З’єднання працює наступним чином. При повороті вала 1 навколо осі, за-
кручується також спочатку втулка 2, потім регулювальна гайка 6 і пружина 8, а 
після вибору бокових зазорів між шліцами трубки 10 і втулки 9 всі деталі пра-
цюють спільно, відтак жорсткість з’єднання буде найбільшим на кінцевому 
етапі його роботи. 
Розроблена конструкція ЗЗЖ може застосовуватися в машинах в якості пі-
двіски або муфти. 
Варіант п’ятий. Це конструкція спроможна за рахунок регулювання (змі-
ни) її жорсткості підвищити ефективність роботи машини, тобто покращити 
плавність ходу та керованість (рис. 2.6) [104]. Результат досягається тим, що в 
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конструкції пружини стиску виконані з протилежними навиваннями, розміщені 
концентрично і шарнірно з’єднані через фланці з одного боку з корпусом, а з 
іншого – з рамою машини. 
В нижній частині конструкції розміщений регулювальний пристрій, у яко-
му шляхом переміщення гайки здійснюється попереднє стискання допоміжної 
пружини, або установка зазору перед верхнім фланцем. 
Конструктивно допоміжна пружина виконується циліндричною або коніч-
ною, чим забезпечується її прогресивна характеристика. 
Технічний результат досягається тим, що при переміщенні верхнього фла-
нця стикається спочатку основна пружина, а після вибору зазору вступає в ро-
боту допоміжна пружина, чим збільшується жорсткість з’єднання. 
На рис. 2.6,а показаний осьовий переріз з'єднання, яке складається з двох 
концентричних пружин стиску протилежних навивань: основна 1 шарнірно 
з’єднана у верхній частині з фланцем 3, а нижня її частина – з фланцем 4, допо-
міжна 2 шарнірно з’єднана в нижній частини з шайбою 5.  
 Рис. 2.6. Пружнє ЗЗЖ: 
а – осьовий переріз ; б – поперечний переріз; в – пружня характеристика; 
1 – пружина основна; 2 – пружина допоміжна; 3,4 – фланці; 5 – шайба;  
6 – корпус; 7- гайка; 8 – втулка напрямна; 9 – шестірня; 10 – буфер 
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Нижній фланець 4 з'єднаний з корпусом 6, на поверхні якого виконана на-
різь з дрібним кроком, що дозволяє переміщати у вертикальному напрямі гайку 
7 та стискати допоміжну пружину 2 через шайбу 5. 
Основна пружина 1 розміщена в напрямній втулці 8, яка закріплена до 
верхнього фланця 3, що збільшує стійкість пружини, буфер 10 зменшує ударні 
навантаження. Через шестерню 9 можна переміщати гайку 7 за допомогою дви-
гуна. Розміщення деталей в плані показано на перерізі А-А. 
З'єднання працює так: спочатку навантажується основна пружина 1, а після 
певного її стиснення і вибору зазору вступає в дію допоміжна пружина 2, поча-
ток роботи якої можна регламентувати залежно від характеру навантаження. На 
заключному етапі роботи з'єднання його жорсткість значно збільшується, коли 
витки пружин складаються і вступає в роботу буфер 10. 
Характеристика з'єднання є залежність ходу Δ від навантаження F на з'єд-
нання (рис. 2.6, в). Перша ділянка α1, відповідає роботі основної пружини , дру-
га α2 характеризує спільну роботу двох пружин, третя α3 відповідає роботі пру-
жин при їх повному стисненні і буфера. 
Відтак, пружне ЗЗЖ доцільно застосовувати в машинах, де за умовами 
експлуатації необхідно регулювати їхню жорсткість, особливо в якості підвісок 
транспортних засобів та віброізоляторів вібраційних машин, приміром: конвеє-
ри, підйомники, грохоти, віброплощадки, вібраційні млини і дробарки, дослідні 
вібростенди, тощо. 
Основний принцип створення нових конструкцій ЗЗЖ є поєднання пруж-
них елементів (вал, втулки, пружини), таким чином, щоб кожен із його елемен-
тів включався в роботу з'єднання поетапно.  
Варіант шостий. Запропонована конструкція з’єднання направлена на по-
етапну зміну жорсткості за рахунок послідовної передачі крутного моменту від 
вала до регулювальної втулки і трубок, що приводить до покращення роботи 
машини, при застосуванні такого з’єднання, наприклад, як підвіски транспорт-
ного засобу (рис. 2.7) [105]. 
Поставлена задача вирішується тим, що в ЗЗЖ, що містить вал, регулюва-
льну втулку, трубку, зубчасте колесо; вал розміщено в трубці, в якій на торці 
виконані шліци, на трубці встановлено додаткову трубку, які разом з регулюва-
льною втулкою з’єднані між собою через шліци, регулювальна втулка з’єднана 
з валом шпонкою, а на зубчастому колесі закріплена контргайка, яка з’єднана 
різьбою з опорною втулкою з можливістю дистанційного переміщення регулю-
вальної втулки в осьовому напрямі. 
Таке поєднання елементів з’єднання забезпечує поетапну передачу крут-
ного моменту за рахунок послідовного включення в роботу спочатку вала, а по-
тім регулювальної втулки і трубок, тобто на заключному етапі роботи всіх де-
талей з’єднання. 
На рис. 2.7, а зображений загальний вигляд ЗЗЖ, на рис. 2.7, б – вигляд 
з’єднання з лівого торця, на рис. 2.7, в – вигляд з’єднання з правого торця, на 
рис. 2.7, г – переріз вала і втулки опорної, на рис. 2.7, д – переріз вала і трубок. 
Пристрій складається з суцільного вала 1, втулки опорної 2, скоби 3, опори 
 26
4, зубчастого колеса 5 і контргайки 6. Шпонка 7 з’єднує вал 1 з регулювальною 
втулкою 8, на поверхні якої розміщена пружина стиску 9. На вал 1 надіті труб-
ки 10, 11, скоба 12 приєднана до опори 13 штифтом 14.  
ЗЗЖ працює так: при обертанні вала 1 навколо осі, закручується регулюва-
льна втулка 8, а після вибору бокових зазорів між втулкою 8 і трубками 10, 11, 
закручує також їх, що змінює жорсткість з’єднання на заключному етапі його 
роботи. 
Регулювання жорсткості виконується так: при загвинчуванні контргайки 6 
вправо стискується пружина стиску 9 і переміщає регулювальну втулку 8 в 
осьовому напрямі, таким чином зачеплює через шліци регулювальну втулку 8 і 
трубки 10 та 11, а в результаті рух від вала 1 передається через шпонку 7 до ре-
гулювальної втулки 8 і трубок 10 та 11, що приводить до збільшення жорст-
кості з’єднання.  
 
 
 
 Рис. 2.7. З’єднання  змінної жорсткості 
При загвинчуванні контргайки 6 вліво переміщається також пружина стис-
ку 9 і виводить із зачеплення регулювальну втулку 8 з трубок 10 і 11, в ре-
зультаті рух передається лише валом 1, що зменшує жорсткість з’єднання. 
За допомогою зубчастого колеса 5 можна дистанційно керувати процесом 
зміни жорсткості з’єднання. 
Регулювання жорсткості з’єднання додатково виконується шляхом вибору 
зазорів в шліцьовому з’єднанні. 
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Виготовити надійну конструкцію ЗЗЖ можна, вибравши відповідні матері-
али деталей з’єднання та його конструктивні розміри на основі оптимальних 
методів розрахунків. 
Варіант сьомий. Конструкція з’єднання направлена на поетапну зміну 
жорсткості за рахунок послідовної передачі крутного моменту від вала до регу-
лювальних втулок і трубок, що приводить до покращення роботи машини, при 
застосуванні такого з’єднання, наприклад, як підвіски транспортного засобу 
(рис. 2.8) [106]. 
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Рис. 2.8. З’єднання змінної жорсткості 
Поставлена задача вирішується тим, що в ЗЗЖ, яке містить вал, регулюва-
льну втулку, контргайки, трубки, зубчасте колесо,  розміщено в трубці, на кін-
цях трубок закріплені диски, які зчіплюються з дисками приєднаними до регу-
лювальних втулок, що з’єднані з валом шпонками, а на існуючому та додатко-
вому зубчастих колесах закріплені дві контргайки, які з’єднані різьбами: одна з 
опорною, друга з регулювальною втулками, з можливістю дистанційного пере-
міщення регулювальних втулок в осьовому напрямі.  
Таке поєднання елементів з’єднання забезпечує поетапну передачу крут-
ного моменту за рахунок плавного включення в роботу спочатку вала, а потім 
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регулювальних втулок і трубок, тобто на заключному етапі роботи, всіх деталей 
з’єднань. 
На рис. 2.8, а зображений загальний вигляд ЗЗЖ, на рис. 2.8, б – вигляд 
з’єднання з лівого торця, на рис. 2.8, в – вигляд з’єднання з правого торця, на 
рис. 2.8, г  – перерізи вала і опорної втулки, на рис. 2.8,  – переріз вала і регу-
лювальних втулок. 
Пристрій складається з суцільного вала 1, опорної втулки 2, скоби 3, опори 
4, зубчастих коліс 5 і контргайок 6. Шпонки 7 з’єднують вал 1 з регулюваль-
ними втулками 8 і 9. Диски 10, 11 закріплені до торців регулювальних втулок 8, 
9, а диски 12 і 13 – до трубок 14 і 15, які надіті на вал 1, скобою 16 приєднані 
штифтом 17 до опори 18. 
ЗЗЖ працює таким чином: при обертанні вала 1 навколо своєї осі, закру-
чуються регулювальні втулки 8 і 9, а після стиснення дисків 10, 11, 12 також за-
кручуються трубки 14 і 15, що змінює жорсткість з’єднання на заключному 
етапі роботи. 
Регулювання жорсткості з’єднання виконується так: при загвинчуванні 
контргайок 6 вправо переміщаються регулювальні втулки 8 і 9 в осьовому на-
прямі, таким чином зчіплюються через диски 10-13 регулювальні втулки 8 і 9 з 
трубками 14 і 15, в результаті рух від вала передається через шпонку 7 до регу-
лювальних трубок 8 і 9 і трубок 14, 15, що приводить до збільшення жорсткості 
з’єднання. 
При загвинчуванні контргайки 6 вліво переміщаються регулювальні втул-
ки 8 і 9; диски 10-13 розчіплюються, в результаті рух передається лише валом 
1, що зменшує жорсткість з’єднання. За допомогою зубчастих коліс 5 можна 
дистанційно керувати процесом зміни жорсткості з’єднання. 
Регулювання жорсткості з’єднання може виконуватися шляхом зчеплення 
однієї пари дисків. 
Виготовити надійну конструкцію ЗЗЖ можна, вибравши відповідні матері-
али деталей з’єднання та його конструктивні розміри на основі оптимальних 
методів розрахунків, що збільшить довговічність конструкції. 
Варіант восьмий. Конструкція з’єднання направлена на поетапну зміну 
жорсткості за рахунок послідовної передачі крутного моменту від вала до регу-
лювальних втулок і трубок, що приводить до покращення роботи машини, при 
застосуванні такого з’єднання, наприклад, як підвіски транспортного засобу 
(рис. 2.9) [107]. 
Поставлена задача вирішується тим, що в ЗЗЖ, яке містить вал, регулюва-
льні втулки, контргайки, трубки, зубчасті колеса, шпонки, скоби, опори, штифт, 
вал розміщений в трубці, на кінцях трубок і регулювальних втулок виконані 
конусні поверхні, які зчіплюються між собою, а на поверхнях регулювальної 
втулки і трубки встановлена попередньо стиснута пружина, яка одним кінцем 
опирається в шайбу, а другим – в опору. 
Таке поєднання елементів з’єднання забезпечує поетапну передачу крут-
ного моменту за рахунок плавного включення в роботу спочатку вала, а потім 
регулювальних втулок і трубок, тобто на заключному етапі роботи, всіх деталей 
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з’єднань. 
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Рис. 2.9. З’єднання  змінної жорсткості 
На рис. 2.9, а зображений загальний вигляд ЗЗЖ, на рис. 2.9, б – вигляд 
з’єднання з лівого торця, на рис. 2.9, в – вигляд з’єднання з правого торця, на 
рис. 2.9, г – перерізи вала і опорної втулки, на рис. 2.9, д – переріз вала і регу-
лювальних втулок 
 
Пристрій складається з суцільного вала 1, опорної втулки 2, скоби 3, опори 
4, зубчастих коліс 5, контргайок 6 і шайби 7. Шпонки 8 з’єднують вал 1 з регу-
 30
лювальними втулками 9 і 10 на поверхні яких розміщена пружина 11. Трубки 
12 і 13, які надіті на вал 1, скобою 14 приєднані штифтом 15 до опори 16. 
З’єднання змінної жорсткості працює таким чином: при обертанні вала 1 
навколо своєї осі, закручуються регулювальні втулки 9 і 10, а після стиснення 
трубок 12 і 13 відбувається їх закручення, причому крутний момент плавно пе-
рерозподіляється між валом 1, втулками 9,10 і трубками 12, 13. 
Регулювання жорсткості з’єднання виконується так: при загвинчуванні 
контргайок 6 вправо переміщаються регулювальні втулки 9 і 10 в осьовому на-
прямі, таким чином відбувається зчіплення конусних поверхонь втулок 9, 10 і 
трубок 12, 13, що приводить до збільшення жорсткості з’єднання. 
При загвинчуванні контргайки 6 вліво переміщаються регулювальні втул-
ки 9 і 10 в осьовому напрямі за допомогою стиснутої пружини 11; трубки 12 і 
13 розчіплюються, в результаті рух передається лише валом 1, що зменшує жо-
рсткість з’єднання. За допомогою зубчастих коліс 5 можна дистанційно ке-
рувати процесом зміни жорсткості з’єднання послідовним введенням в роботу 
однієї або двох пар регулювальних втулок і трубок. 
Регулювання жорсткості з’єднання може виконуватися шляхом зчеплення 
однієї пари втулка-трубка. 
Виготовити надійну конструкцію ЗЗЖ можна, вибравши відповідні матері-
али деталей з’єднання та його конструктивні розміри на основі оптимальних 
методів розрахунків, що збільшить довговічність конструкції. 
2.3. Обґрунтування основних параметрів пружних елементів з'єднань 
2.3.1. Принципи оптимального проектування пружних елементів 
Для обґрунтування основних параметрів деталей ЗЗЖ застосовуємо методи 
лінійного і нелінійного програмування. Формуємо математичну модель задачі, 
яка має достовірно описувати реальні умови роботи з’єднань. Вибираємо сис-
теми обмежень, які забезпечують можливість розв’язку: число обмежень має 
бути більше числа невідомих задачі; область допустимих розв’язків обмежена і 
випукла [35; 123; 126]. 
Із умов постановки задачі вибираємо цільову функцію, яку розглядаємо як 
один із економічних показників (об’єм, маса або вартість матеріалу), значення 
якого необхідно мінімізувати. Обмеження виражаємо, як компоновочні, конс-
труктивні, технологічні або експлуатаційні вимоги. 
В залежності від характеру задач оптимізації невідомі параметри розділя-
ємо на фізичні і геометричні. Фізичні параметри конструктивної форми деталей 
з’єднань визначають механічні характеристики матеріалів, а також початкові 
сили, напруження чи переміщення в елементах або в їх окремих перерізах. Гео-
метричні параметри включають пружні елементи з’єднання, типи і розміри по-
перечних перерізів, розподіл матеріалу по елементам конструкції і розміри 
складальних одиниць. 
У задачах лінійного програмування цільову функцію виражаємо лінійною 
функцією кількох змінних, а обмеження у вигляді лінійних рівнянь і нерівнос-
тей. 
Величина досліджуваного процесу лінійна функція n змінних 
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На область визначення змінних накладається ряд лінійних обмежень: 
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де , ,i j i j i ja b c  – задані сталі величини. 
Оптимізуючи лінійну цільову функцію знаходимо такі значення змінних, 
за яких вона має максимальне чи мінімальне значення (залежно від фізичного 
змісту задачі). Якщо число змінних у системі обмежень і в цільовій функції до-
рівнює два, то таку задачу лінійного програмування розв’язуємо графічно, за 
великої кількості змінних – за допомогою симплексного методу. 
У задачах нелінійного програмування цільова функція є нелінійною функ-
цією декількох змінних, а обмеження мають вигляд нелінійних рівнянь і нерів-
ностей. Для розв’язування цих задач застосовуємо такі методи: невизначених 
множників Лагранжа, Ньютона, Куна-Такера, штрафних функцій, квадратич-
ного програмування [58; 60; 127]. Розглянуті принципи оптимального проекту-
вання будемо використовувати для раціонального вибору параметрів пружних 
елементів з’єднань. 
2.3.2. Розподіл навантаження між пружними елементами 
Для обґрунтування основних параметрів нових конструкцій з’єднань змін-
ної жорсткості необхідно розв’язати задачу розподілу навантажень між дета-
лями з’єднань. 
Відомо [1; 2; 23], що керованість, плавність руху і стійкість транспортних 
засобів, які експлуатуються в складних умовах багато в чому залежить від 
конструкції їх систем підресорювання, тому застосування нових конструкцій 
ЗЗЖ в якості підвісок допоможуть в певній мірі розв’язати задачу надійності 
роботи даних машин. 
Структура ЗЗЖ включає такі пружні елементи: вал (торсіон), пружини, 
трубки, втулки, контргайки, зубчасті колеса скоби, опори (рис. 2.2-2.9). Тому 
доцільно вияснити закон розподілу крутного моменту між пружними елемен-
тами ЗЗЖ. 
Надійна робота ЗЗЖ залежить також від правильного вибору їх конструк-
тивних параметрів, тому необхідно розв’язати таку задачу: визначити оптима-
льні конструктивні параметри пружних елементів, які відповідали б умовам мі-
цності, жорсткості та витривалості при мінімальних їх масах. 
На основі експериментальних дослідів були встановлені такі характерис-
тики пружних елементів (рис. 2.10). 
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Враховуючи фізичні процеси, які відбуваються при роботі з’єднань, визна-
чимо коефіцієнти розподілу крутних моментів для нових конструкцій ЗЗЖ во-
сьми варіантів поєднань їх пружних елементів. 
 
 Рис. 2.10. Характеристики пружних елементів ЗЗЖ 
Перший варіант (рис. 2.2). Сумуючий крутний момент прикладений до 
з’єднання розподіляється між валом Тв, пружиною Тпр, та затрачується на тертя 
Ттр, яке виникає між витками пружин і поверхнею вала 
 тpпрв TTTT 0 .      (2.6) 
Розділимо кожну складову виразу на То, отримаємо закон розподілу крут-
ного моменту між пружними елементами ЗЗЖ 
 ,1 трпрв KKK       (2.7) 
де  трпрв KKK ,, – коефіцієнти розподілу крутного моменту. 
Приймемо припущення, яке виконується на завершальному етапі роботи 
з’єднання; кожен із пружних елементів закручується на однаковий кут, тоді 
можна записати:    CfСС прв 1 ,     (2.8) 
де  прв СС , – коефіцієнти жорсткості відповідно вала, пружин; f – коефіцієнт те-
ртя між витками пружини і вала; C – зведена жорсткість з’єднання. 
Після нескладних математичних перетворень отримаємо такі вирази: 
  11  fKK прв ;              11 
 C
fС
C
С прв .                      (2.9) 
Звідки отримаємо такі формули для коефіцієнтів розподілу крутного мо-
менту між пружними елементами 
   fKKKCKfCK пртрвпрв  ;;11
1
0
0
,  (2.10) 
де впр CСС /0  ; трK – позначений на рис. 2.11, як nрK  . 
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Другий варіант (рис. 2.3). Крутний момент, який передається з’єднанням 
розподіляється між валом Тв, втулкою Твт і пружиною Тпр, тому 
трвтпрв TTTTT 0 .     (2.11) 
Приймемо подібні припущення як і для першого варіанту і отримаємо такі 
вирази: 
  ;111  fKKв           ,11
0
2 
 C
fС
C
Св                     (2.12) 
де .202 вССС   
Із даних виразів після математичних перетворень отримаємо формули для 
коефіцієнтів розподілу крутного моменту між пружними елементами 
   ,;;;11
1
1211
2
fKKKCKKKK
fC
K трввтпрв    (2.13) 
де 
в
np
в
вт
С
СССС
ССС
C
СС  010
10
21 ,; .  
В третьому варіанті (рис. 2.4) крутний момент, який передається 
з’єднанням, розподіляється між валом Тв , пружиною Тпр і втулкою Твт  
 трвтпрв TTTTT 0 .     (2.14) 
Виконавши подібні перетворення, як для першого та другого варіантів, 
отримаємо 
   ;1 трвтпрв KKKK    .
C
C
С
C
С втпрв 1
C


            (2.15) 
Коефіцієнти розподілу крутного моменту між пружними елементами 
з’єднання будуть 
  0 10 1
1 ; ; ;
1 1в пр в вт в тр пр
K K C K K C K K K f
C f C
      .  (2.16) 
Для побудови графіків коефіцієнтів розподілу крутного моменту між пру-
жними елементами задаємося межами величин: відношенням коефіцієнтів жор-
сткостей ;10...1,00 С  коефіцієнтів розподілу крутного моменту .1...0і K  
На графіку (рис. 2.11) показано стрілками приклади знаходженняо коефіці-
єнтів вK  і прK  при заданих значеннях 0С : 
.47,015,0,1при;34,0,67,00,5,0при 00  првпрв KKfCKKfС  
На графіку (рис. 2.12) показано стрілками визначення коефіцієнтів Кв і К1 
при заданих значеннях коефіцієнтів .23,0,78,0;4,0і1 1в10  KKCС  
Графік (рис. 2.12) дозволяє виконати багатоваріантний вибір коефіцієнтів 
втпрв K,K,K  при заданих значеннях коефіцієнтів 10 і CС  (хід визначення коефі-
цієнтів показаний стрілками). 
Відтак, побудовані графіки (рис. 2.11; 2.12; 2.13) дозволяють виконувати 
багатоваріантний вибір коефіцієнтів розподілу крутного моменту, який переда-
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ється ЗЗЖ, що дасть можливість вибрати раціональні параметри пружних еле-
ментів, це підвищить працездатність з’єднання і машини вцілому. 
 
1-й варіант 
 Рис. 2.11. Графік коефіцієнтів розподілу крутного моменту між валом і пружиною 
ЗЗЖ: ',, прпрв КKK  – коефіцієнти розподілу крутного моменту:  
вал ;/ 0TTK вв   пружина 0/ TTK прпр   
2-й варіант 
 Рис. 2.12. Графік коефіцієнтів розподілу крутного моменту між валом, пружиною і 
втулкою: 1, KK в – коефіцієнти розподілу крутного моменту: ;/ 0TTK вв  ;/ 011 TTK   
;1 втпр TTT   10 , CC  – відносні коефіцієнти жорсткостей елементів: ;/0 впр СCC   
ввт ССС /1   
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Третій варіант 
 Рис. 2.13. Графік коефіцієнтів розподілу крутного моменту ЗЗЖ: 
втпрв K,K,K – коефіцієнти розподілу крутного моменту; ;/ 0TTK вв    ;/ 0TTK прпр   
;/ 0TTK втвт   ;1 прKKK вт   
10,CC  – відносні коефіцієнти жорсткостей елементів: ;/0 впр СCC   ввт С/СС 1  
Четвертий варіант (рис. 2.5). Крутний момент 0T , який передається 
з’єднанням, розподіляється між валом вT , трубкою mpT  і пружиною npT   
nртрв ТТТТ 0 .     (2.17) 
Приймаючи припущення, що кути закручування деталей трубки і пружини 
в перерізі закріплення їх до вала одинакові, отримаємо 
nртрв   .     (2.18) 
На основі цієї умови отримаємо такі співвідношення: 
,/C/C/C прпртртрвв KKK       (2.19) 
де пртрв KKK ,, коефіцієнти розподілу крутного моменту між валом, трубкою і 
пружиною; пртрв C,C,C жорсткості деталей відповідно. 
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Після відповідних математичних перетворень отримаємо такі формули: 
.
C
C
;
C
C
;
CCC
C
в
пр
впр
в
тр
втр
пртрв
в
в KKKKK     (2.20) 
П’ятий варіант. При встановлені закону розподілу сил між пружинами бу-
ло прийнято такі припущення: 1 – сила прикладена до з’єднання в центрі си-
метрії; 2 – пружні сили пружин під час роботи з’єднання складуються; 3 – осьо-
ве зміщення основної та додаткової пружин однакове при їх спільній роботі;  
4 – пружини досягають граничного стиску одночасно на заключному етапі ро-
боти; 5 – силами тертя при розрахунках нехтуємо. 
Прийняті припущення дозволяють визначити сили, які сприймаються кож-
ною пружиною окремо та коефіцієнти розподілу сил: 
;1;;0   kkFkFFkF осносн  ,// оосносн сссkk    
тоді  
,
1
;
1
1
о
о
о
осн с
сkсk       (2.21) 
де kkосн , – коефіцієнти розподілу сили; ос – відношення жорсткостей пружин. 
Для обґрунтування раціональних параметрів пружин необхідно побудувати 
графік осно kсk  . Задамо ряд значень oс в межах 0,1…10, визначимо відповідні 
коефіцієнти оснk  і k ; по їх значеннях будуємо графік осно kсk  (рис. 2.14). 
 Рис. 2.14. Коефіцієнти розподілу сили в з’єднанні з регулювальною жорсткістю 
Шостий варіант. При роботі з’єднання його деталі (вал, втулка і трубки) 
закручуються сумуючим крутним моментом 
,
21 тртрвтв TTTTT       (2.22) 
де 
21
,,, тртрвтв TTTT – моменти пружних сил вала, втулки і трубки. 
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Встановимо закон розподілу моментів між даними деталями на основі роз-
рахункової схеми з’єднання (рис. 2.15). 
 Рис. 2.15. Розрахункова схема ЗЗЖ 
При розрахунках приймемо припущення, що кути закручування цих дета-
лей одинакові в місці контакту втулки з трубками, тобто  
.
21 тртрвтв   ,    (2.23) 
Звідки отримаємо такі співвідношення  
2
22
1
11
тр
тртр
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тртр
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в
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lТ
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
,   (2.24) 
або 
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тр
вт
вт
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C
K
C
K
C
K
C
K  ,     (2.25) 
де 
21
,,, тртрвтв KKKK – коефіцієнти розподілу навантаження між валом, втул-
кою і трубками; 
21
,,, тртрвтв CCCC – жорсткості деталей відповідно. 
Після відповідних математичних перетворень отримаємо такі формули: 
21
2
2
1
1
,,,
тртртвв
в
в
в
тв
ввт
в
тр
втр
в
тр
втр CCCC
CK
C
CKK
C
C
KK
C
C
KK  . (2.26) 
Сьомий та восьмий варіанти. Величини коефіцієнтів розподілу крутного 
моменту з’єднання визначаємо на основі припущення, що кути закручування 
деталей в місці їх дотику одинакові, тобто  
.іі вттрв        (2.27) 
Коли виконаємо аналогічні математичні дії, як і в шостому варіанті, отри-
маємо такі формули: 
,,,
в
ітв
ввті
в
ітр
вітр
втітрів
в
в C
CKK
C
C
KK
CCC
CK    (2.28) 
де втіітрв KKK ,,  – коефіцієнти розподілу крутного моменту між валом, трубка-
ми і втулками; втіітрв CCC ,,  – жорсткості деталей відповідно. 
Методика розподілу навантажень між пружними елементами нових 
з’єднань змінної жорсткості дозволяє обґрунтовано виконувати розрахунки де-
талей з’єднань. 
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2.3.3. Вибір конструктивних параметрів вала 
Розрахункова схема  ЗЗЖ нової конструкції (варіант другий) показана на 
рис. 2.16, враховує його характерні конструктивні особливості та геометричні 
параметри. 
 Рис. 2.16. Розрахункова схема ЗЗЖ нової конструкції 
Під час складання розрахункової схеми з’єднання прийнято такі припу-
щення: 
1) напруження в елементах з’єднання не перевищують допустимих; 
2) деформації елементів знаходяться в допустимих межах; 
3) коефіцієнти запасу міцності деталей рівні допустимим; 
4) геометричні розміри елементів з’єднання допускають їх конструктивне 
поєднання (складання). 
Основою для подальших досліджень є математична модель, яка враховує 
основні експлуатаційні чинники, серед яких вплив на жорсткість способів по-
єднання пружніх елементів з’єднання. При виборі конструктивних параметрів 
вала (торсіона) будемо задаватися обмеженнями, які характерні для нових 
конструкцій з’єднань. 
Так як функції, які задають обмеження у вигляді нерівностей, і цільова фу-
нкція є нелінійними, то задачі оптимізації відносяться до задач нелінійного 
програмування [58]. 
Задачу оптимізації вала мінімальної маси зводимо до вибору оптимальних 
конструктивних параметрів: діаметр dв та довжина lв, які задовольняють обме-
ження по критеріям працездатності: міцність, жорсткість і витривалість. За ці-
льову функцію приймаємо масу вала, яку виражаємо через його геометричні і 
фізичні параметри, вона є основним показником, який в найбільшій мірі харак-
теризує собівартість виготовлення вала: 
.200 вв lda                           (2.29) 
Обмеження, які випливають з умов роботи вала: 
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де ;25,00 ga   ;16 01 
вkТa  ;G
kTa в
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];[1 крb     ];[2 b    ];[3  Sb             (2.31) 
де ,][ S ],[ кр ][  – допустимі значення коефіцієнтів запасу міцності, напру-
ження кручення, кута закручування; G – модуль пружності другого  роду;  kτ – 
коефіцієнт, що характеризує вплив концентраторів  напружень; ετ – коефіцієнт, 
що характеризує вплив абсолютних розмірів поперечного перерізу;  – коефі-
цієнт, що характеризує чутливість матеріалу до асиметрії циклу напружень;  
1  – межа витривалості кручення матеріалу торсіона; ρ – густина 
лу; g – пришвидшення земного тяжіння. 
Необхідні умови оптимальності (умови Куна-Такера) такі: 
,0)),((;0;0 
 ii
i
iii vxLx
vv                   (2.32) 
де iv – множники;  ),( ii vxL  – лагранжіан; iiii vvxL  0),( . 
Для нашого випадку маємо 
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Часткові похідні запишемо так:  
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Отримані вирази є системою алгебричних рівнянь з невідомими dв і lв. 
Із розв’язку цієї системи отримаємо 
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ad                (2.35) 
На основі отриманих формул (2.35) виконані розрахунки по визначенню 
оптимальних геометричних параметрів вала: діаметра вd та довжини вl ; при най-
більш характерних даних:   
    рад.1...1,0МПа;900...700
;5,1;05,0;9,0;1,1МПа;108;Нм10 430



 
кр
SkGT
 
Побудована номограма, по якій можна вибрати оптимальний варіант 
з’єднання в залежності від величини крутного моменту, матеріалу, термооб-
робки і кута закручування вала (рис. 2.17).  
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 Рис. 2.17. Номограма для визначення оптимальних параметрів вала:  
0/TTK вв   –  коефіцієнт розподілу крутного моменту; ][  – допустимий кут за-
кручування вала;  оо вв l,d – оптимальні діаметр і довжина вала;  
][ кр  – допустиме напруження кручення; mT  – крутний момент 
Користуючись формулами, наведеними на номограмі, можна обчислити 
геометричні параметри вала: діаметр воid , довжина воil  для інших значень крут-
них моментів, так як номограма дозволяє визначати названі параметри лише 
для значень крутного моменту НмTo 310 . 
Розглянемо цей процес на прикладі. Задамо такі вихідні дані: НмTo 310 , 
6,0вK , 6,0][  , МПакр 800][  . Спочатку на номограмі знайдемо опти-
мальні параметри – діаметр ммdво 19 , довжину мlво 98,0  (хід визначення 
показаний стрілками). Потім обчислюємо ці параметри для значень крутних 
моментів: НмTm 3105,01  , НмTm 3105,12   за формулами 
ммT
Tdd
о
твовоі 1510
105,019 3 3
3
3 1  ; 
    мddll вовоівовоі 38,019/1598,0/ 44  , 
ммdвоі 75,2110
105,119 3 3
3  ,   мlвоі 68,119/75,2198,0 4  . 
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2.3.4. Оптимізація конструктивних параметрів пружин кручення 
Оптимізація конструктивних параметрів пружини кручення з’єднання зво-
димо до вибору її геометричних розмірів: d, D, n – діаметр дроту, середній діа-
метр пружини, число витків, при яких виконувалися умови міцності та жорст-
кості, а маса пружини була мінімальною. 
Цільову функцію виражаємо через фізичні параметри так 
   61
2
00 daDda                                        (2.36) 
Обмеження, які випливають із умов роботи з’єднання: 
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Виконані розрахунки на основі формул (2.40), (2.41) і побудовані графіки, 
з яких знаходяться оптимальні значення d  і D (рис. 2.18).   
Отже, задача оптимізації деталей з’єднання зводиться до вибору геомет-
ричних параметрів, які задовольняють обмеження. 
Відтак, запропонована методика з оптимізації конструктивних параметрів 
деталей з’єднання змінної жорсткості дозволяє виконувати багатоваріантний 
аналіз при проектуванні та модернізації систем підресорювання транспортних 
засобів, які експлуатуються в складних дорожніх умовах, а також віброізолято-
рів технологічних машин, за умовами експлуатації яких необхідно змінювати їх 
жорсткість. 
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 в 
Рис. 2.18. Номограма для визначення оптимальних параметрів пружини: 
T – крутний момент; [φ] – допустимий кут закручування; [σзг] – допустиме напружен-ня згинання; Cі, d, D – параметри пружини 
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2.3.5. Визначення геометричних параметрів пружних елементів з’єднання 
 Конструктивно ЗЗЖ є концентричні циліндричні пружини стиску (основна 
і допоміжна) і регулювальний пристрій (рис. 2.19). 
Пружини розміщаються концентрично, мають праве і ліве навивання. Змі-
на жорсткості з’єднання досягається за рахунок введення в дію допоміжної 
пружини шляхом переміщення гайки регулювального пристрою. 
Розробимо розрахункову модель для аналізу процесу роботи з’єднання. 
Аналіз різноманітних систем підресорювання машин, а також процес їх 
роботи показує, що виникає необхідність вибору пружних елементів, які забез-
печують значне зростання відновлювальної сили на заключному етапі роботи 
з’єднання [104]. Такі характеристики можуть мати підвіски з нелінійною зале-
жністю пружньої сили від її деформації [1-3; 59]. Важливою проблемою є за-
безпечення допустимого рівня частоти вібрацій. Ці комплексні проблеми ви-
никають під час проектування нових конструкцій з’єднань і є предметом дослі-
дження. 
Відомо [20-23], що найбільша комфортабельність перевезення пасажирів і 
вантажу відбувається під час зміни частот коливань корпусу машини в діапазо-
нах 0,5-5 Гц. Під час руху транспортних засобів в складних умовах експлуата-
ційні вимоги накладають обмеження на вертикальні коливання корпусу: амплі-
туда вертикальних коливань корпусу не повинна перевищувати 0,1 м. Тому не-
обхідно вибрати конструктивні і геометричні параметри з’єднання такими, щоб 
їх технічні характеристики не виходили за вказані межі. 
Вибір раціональних параметрів з’єднання – геометричні розміри деталей; 
виконувався з врахуванням критеріїв працездатності  елементів – міцності, жо-
рсткості і вібростійкості. 
Дослідження виконуємо для кожного пружного елемента з’єднання. Спо-
чатку виконаємо обґрунтування параметрів основної пружини – геометричні 
розміри: dо, Dо, n – діаметр дроту, середній діаметр, кількість витків. 
 Рис. 2.19. З’єднання пружинне з регулювальною жорсткістю: 
а – схема розрахункова; б – пружня характеристика 
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Цільову функцію виражаємо через фізичні параметри: 
2
000 dDadDa  .     (2.42) 
Складаємо обмеження, які випливають із умов роботи з’єднання: 
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де G – модуль пружності другого роду; g – пришвидшення вільного падіння; 
[] – допустиме напруження кручення;  – густина матеріалу; Н – висота пру-
жини; F – максимальна осьова сила;  – зміщення пружини в осьовому напря-
мі; kк – коефіцієнт концентрації напружень;  – власна частота коливання пру-
жини; na, nН – число активних і неактивних витків; і – відношення кроку пру-
жини до діаметру дроту.  
Умови Куна-Такера [145] забезпечують існування множників, для яких  
;0iv 0 iiv  .     (2.45) 
На основі цих умов отримані залежності, по якиx можна визначити dо i Dо. 
Варіанти розв’язку – по критеріях працездатності: 
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Кількість активних витків пружини знаходимо із виразу, який отримуємо із 
умови жорсткості: 
.
8 300
4
0
0 DF
Gdn 
       (2.49) 
Визначивши числові значення dо i Dо для трьох варіантів розв’язку (2.46-
2.48), вибираємо раціональні параметри пружини, які задовільняють прийняті 
обмеження і цільова функція має найменше значення. 
Обґрунтування раціональних параметрів допоміжної пружини виконуємо 
подібно основній. При розв’язку задачі приймаємо такі додаткові обмеження: 
;000  ndndH ддвт     (2.50) 
.0)2()( 00  втдд dDdD     (2.51) 
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Обґрунтування раціональних параметрів регулювального пристрою за-
ключається у визначенні геометричних розмірів втулки і регулювальної гайки. 
Вибираємо параметри стандартної нарізі (упорна, трапецевидна) втулки по 
зовнішньому діаметру 
.втсзвт ddd        (2.52) 
Висоту гайки приймаємо рівною 
,max pzНГ         (2.53) 
де maxz – найбільше число витків нарізі;  12max z ;  р – крок нарізі. 
Вибрані параметри нарізі гайки перевіряємо за умовами міцності на зріз, 
згин і питомий тиск [98]. 
З метою визначення оптимальних параметрів пружини стиску – anDd ,, , 
були виконані розрахунки при таких вихідних даних: осьове переміщення 
=0,05…0,15 м; осьова сила F = 0…10 кН; матеріал – сталь 60С2А. Визначені 
градієнтним способом оптимальні параметри для шести варіантів пружин 
(рис. 2.20). 
Відтак, розроблена методика вибору основних геометричних параметрів 
пружних елементів нових конструкцій ЗЗЖ дозволяє раціонально обґрунтувати 
розміри деталей з’єднань. 
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 Рис. 2.20. Номограми для визначення параметрів пружин стиску з’єднань: 
d – діаметр дроту; D – середній діаметр пружини;  nа – кількість активних витків;  Δ – осьове переміщення;  F – осьова сила  
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3. ОБГРУНТУВАННЯ КОНСТРУКТИВНИХ ПАРАМЕТРІВ 
З’ЄДНАНЬ ЗМІННОЇ ЖОРСТКОСТІ 
3.1. Розробка методики силового розрахунку нової конструкції 
з'єднання змінної жорсткості 
Розробимо методику розрахунку нової конструкції ЗЗЖ машини, на яку 
отримано патент України [101]. Запропонована конструкція дозволяє змінювати 
жорсткість пружного елементу поетапно, що приводить до покращення роботи 
машини.  
Детальний опис з’єднання змінної жорсткості розглянуто в розділі 2. 
Технічний результат досягається тим, що пружини попередньо закручу-
ються на певний кут, це приводить до зміни жорсткості складальної одиниці 
(пружини-втулки) за рахунок контакту між собою і валом. 
Фіксація положення закручених пружин відбувається завдяки тому, що ви-
ступи однієї втулки входять в западини іншої і утримуються в певному поло-
женні при роботі конструкції. Таке поєднання елементів з’єднання забезпечує 
краще сприймання удару, за рахунок включення в роботу пружин кручення.  
Для вибору раціональних параметрів пружин необхідно знайти  внутрішні 
силові фактори, які виникають при навантаженні пружин крутним моментом. 
При розв'язку цієї задачі приймаємо такі припущення: матеріал витків од-
норідний; при закручуванні в напрямку навивки діаметри пружин зменшу-
ються, а діаметри пружин внутрішньої пружини – збільшуються; між витками 
пружин відбувається точковий контакт; кути підйому витків пружин не зміню-
ється. 
Розробимо розрахункові схеми (рис. 3.1; 3.2), на основі яких вияснимо 
зв’язок між геометрією пружин і силами їх контакту; визначаємо деформації 
витків контактуючих пружин. 
 Рис. 3.1. Схема для визначення деформацій витків контактуючих пружин 
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 Рис. 3.2. Геометрія контакту дротів пружин 
Зближення двох тіл, які мають початковий дотик в точці, за рахунок місце-
вих деформацій, згідно теорії Герца дорівнює [115] 
3 2
0FH ,       (3.1) 
де Н – коефіцієнт, який залежить від пружних властивостей матеріалу і форми 
поверхонь дротів пружин, 
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де 12  – коефіцієнт геометрії; d1, d2 – діаметри дротів пружин; K1(k1), Е1(k1) – ві-
дповідно повні еліптичні інтеграли першого і другого роду модуля  
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hk    – модуль інтегралів,  (3.3) 
де  h1, h2 – кроки гвинтових ліній пружин; D1, D2 – середні діаметри витків пру-
жин. 
Користуючись таблицями еліптичних інтегралів, знаходимо еліптичні ін-
теграли К1(k1) і Е1(k1) [58]. 
При навантаженні пружин їхні дроти в силу контактної взаємодії будуть 
складно навантажуватися. Для вивчення силової взаємодії елементів пружин 
складемо рівняння рівноваги у вигляді двох систем рівнянь. Перша система рі-
внянь буде відображати умови рівноваги окремого елементу пружин з враху-
ванням його взаємодії з іншим. Друга система рівнянь описує рівновагу пружин 
в цілому під дією зовнішніх сил.  
Для визначення деформацій елементів пружин використаємо рівняння Кір-
хгофа для тонких стержнів [115], які у векторній формі мають такий вигляд: 
 
 
 49
  




,0
;0
mF
dS
Ld
f
dS
Fd

    (3.4) 
де LF ,  – головні вектори внутрішніх сил і моментів; f , m  – вектори інтенсив-
ності навантаження; S – довжина осі елементу пружини;   – одинарний орт до-
тичної до осі дроту. 
Для  вияснення характеру деформації елементів пружин необхідно знайти 
проекції сил і моментів на осі головного тригранника (t,b,n), тобто в рухомій 
системі координат (рис. 3.3).  
 Рис. 3.3. Схема сил і моментів, які виникають при навантаженні пружини 
Для визначення цих проекцій виразимо похідні від векторів, які взяті в не-
рухомій системі координат, через відносні похідні від цих векторів в рухомій 
системі 





),(
~
;)(
~
L
dS
Ld
dS
Ld
F
dS
Fd
dS
Fd


    (3.5) 
де dS
d~
–  позначено відносну похідну;   – вектор кутової швидкості обертання 
рухомої системи координат навколо свого початку. З врахуванням одержаних 
виразів похідних від векторів рівняння рівноваги запишемо у вигляді 
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Спроектувавши векторні рівняння на осі головного тригранника t, b, n, 
одержимо рівняння рівноваги елементів пружин в скалярній формі: 
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де Ft, Fb, Fn – проекції вектора сил на осі nbt ,, ; Lt, Lb, Ln – проекції вектора мо-
ментів на осі nbt ,, ; ωt, ωb, ωn – проекції вектора   на осі nbt ,, . 
Для опису рівноваги системи пружин під дією зовнішніх навантажень не-
обхідно знайти зв’язок між рухомою і нерухомою системами координат, цей 
зв’язок виконується з допомогою направляючих косинусів [115]. Тоді рівняння 
рівноваги зовнішніх і внутрішніх силових факторів системи приймають вигляд: 
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Одержані співвідношення встановлюють зв’язок силової взаємодії елемен-
тів пружин від їхніх конструктивних параметрів і зовнішніх навантажень. 
Розв’язок системи рівнянь з врахуванням тільки кручення пружин, має кінце-
вий вигляд: 
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Ці вирази визначають значення внутрішніх силових факторів в точках кон-
такту (рис. 3.4): 
 Рис. 3.4. Внутрішні силові фактори 
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Застосовуючи теорему Кастиліано [115], визначаємо силу контакту F0 і кут  
закручування пружин – ψ. З метою визначення величин F0 і ψ знайдемо потен-
ціальну енергію елементу дроту пружини 
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де S0 – довжина геометричної осі елементу дроту; I i  Iρ – осьовий і полярний 
моменти інерції поперечного перерізу дроту; А – площа поперечного перерізу; 
G – модуль пружності другого роду 
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де 2 – полярний кут між точками контакту дротів пружин. 
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Підставивши значення внутрішніх силових факторів елементу дроту у ви-
раз для потенціальної енергії, отримаємо  
xiixiii LFALAFAU 03
2
2
2
011  ,    (3.15) 
де jiA  – коефіцієнти: i=1, 2; j=1, 2, 3. 
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Для визначення кута закручування пружини Ψ, знайдемо потенціальну 
енергію однієї пружини, яка рівна сумі потенціальних енергій елементів дротів: 
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  ,     (3.17) 
де а – кількість елементів, 
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Часткова похідна функції U по Lx 
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Зовнішній крутний момент буде рівний сумі внутрішніх крутних моментів 
двох пружин відносно осі x 
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Визначивши часткову похідну функції U1 по F0, знайдемо зміну діаметра 
пружини при крученні 
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Підставивши вирази зміни діаметрів пружин в рівняння переміщень, і вра-
ховуючи, що робота контактних сил від’ємна, отримаємо формулу для визна-
чення кута закручування 
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де  
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Крутний момент в функції контактної сили буде дорівнювати 
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де .Cbd;CaCC 2002010   
На основі одержаних залежностей будуємо графік Ткр=f(F0) для таких па-
раметрів двох пружин (рис. 3.5): 
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 Рис. 3.5. Графік залежності крутного моменту від сил контакту 
Висновок: Одержані аналітичні вирази дають можливість обґрунтувати ра-
ціональні конструктивні параметри елементів контактуючих пружин, а також 
використовуючи сучасні комп’ютерні технології вести інженерно-проекту-
вальні роботи. 
3.2. Аналітичне визначення та кількісний аналіз зведеної жорсткості 
з’єднання змінної жорсткості 
Розв’язання питання руху транспортних засобів по нерівностям, що мають 
розміри однакового порядку з розмірами коліс, потребує детального аналізу ро-
боти амортизаційних систем [59]. 
Аналіз конструкцій підвісок машин показав, що найбільш прийнятною 
конструкцією підвіски системи підресорювання для роботи машин в складних 
умовах є торсійна. На основі аналізу роботи машини в складних умовах було 
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розроблено з’єднання, жорсткість якого можна змінювати у певних межах 
[101].  
Зміна жорсткості з’єднання досягається шляхом постановки на торсіон 
(вал) пружин кручення, попередньо навантажених моментом. З’ясуємо, які ма-
ксимальні величини крутних моментів можна прикладати до пружин, врахову-
ючи їх геометричні та фізичні параметри. Для цього розглянемо процес статич-
ного навантаження пружини, до кінців якої прикладений крутний момент – Т0. 
Відомо, що в поперечних перерізах витків пружини виникають внутрішні мо-
менти: крутний  Ткр = Т0 sinα0 (α0 – кут підйому гвинтової вісі витків) і згиналь-
ний момент Тзг = Т0 cosα0 [5]. 
Розподіл напружень в поперечному перерізі дроту витка в значній мірі за-
лежить від кута α0, форми і кривизни витка, і оцінюється коефіцієнтом k 
44
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
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сk ,       (3.25) 
де с – індекс пружини, с=D/d; d - діаметр перерізу дроту витка; D – середній ді-
аметр пружини. 
Виходячи із умови міцності на згин, визначаємо максимально допустимий 
крутний момент  
k
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,                                       (3.26) 
де  зг  – допустиме напруження на згин. 
Відносний кут повороту торців пружини при крученні визначається так: 
0
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де 0z – жорсткість пружини кручення,     
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де  – коефіцієнт Пуасона; Е – модуль пружності першого роду. 
Для надійної роботи пружин необхідно забезпечення її стійкості [5]. Гра-
ничний допустимий крутний момент із умови стійкості дорівнює  zz
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де 02sin12 
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Верхні знаки відносяться до випадку, коли пружина закручується по ходу 
навивання, нижні – коли розкручується. 
Граничний допустимий кут закручування 
0
0
0 z
T гр
гр  .      (3.30) 
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При запасі стійкості, який дорівнює 2, встановлений граничний допусти-
мий кут закручення всієї пружини [5] 
40 123 i .       (3.31) 
Відтак, визначивши допустимі кути закручування і відповідні їх крутні 
моменти із умов міцності та стійкості, можна вибрати найбільший робочий мо-
мент і побудувати характеристику пружини. 
При динамічних розрахунках систем підресорювання машин необхідно ма-
ти математичні вирази пружної характеристики підвіски. В нашому випадку це 
функція F = f (h) і похідна від неї dh
dFСтп  . 
Сила F – результат дії на важіль колеса, вертикальне переміщення якого h. 
Розглянемо схему торсійної підвіски, пружними елементами якої є профільний 
вал і пружини кручення (рис. 3.6). 
 Рис. 3.6. Розрахункова схема підвіски з регульованою жорсткістю: 
1 – втулки; 2 – профільний вал; 3 – пружина кручення; 4 – опори; 5 – колесо;  
6 – важіль 
Складемо рівняння моментів відносно осі вала 
,00  Fпрт FhTTT     (3.32) 
 тттт ССT   )( 0 ;    тпр zT  0 ;    пзzT  00 ,  (3.33) 
де mC  – жорсткість торсіона;  ,0  – кути, які відповідають розвантаженому і 
навантаженому торсіону; Fh  – плече сили F; 0z  – жорсткість пружини; 0T  – 
крутний момент, попередньо прикладений до пружини. Знак “-” вказує на за-
кручення пружини по ходу навивання. 
Із рівняння моментів знайдемо силу опору F, прикладену до важіля тор-
сійної підвіски: 
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  пзтт zzCRF  00sin
1  .   (3.34) 
Вертикальне переміщення важіля (колеса) 
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Враховуючи тригонометричні функції: 
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отримаємо вираз для пружної характеристики 
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Після диференціювання отримаємо вираз для зведеної жорсткості підвіски 
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Для спрощення виразу повернемося до змінної    .
sin
)(1)(
22
000


R
сtgzctgzC
dh
dFС пзтп    (3.37) 
У формулах (3.35) та (3.37), для визначення F і nC  верхні знаки відносяться 
до випадку закручення пружини по ходу її навивання. 
Користуючись виразами (3.35) та (3.37), будуємо графіки безрозмірних па-
раметрів сили опору і зведеної жорсткості підвіски в функції вертикального пе-
реміщення важеля (рис. 3.7; 3.8). 
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 Рис. 3.7. Графіки безрозмірних параметрів сил опору підвіски 
 з регульованою жорсткістю 
а 
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С0=0,9 
С0=0,9 
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Рис. 3.8. Графіки безрозмірних параметрів зведеної жорсткості підвіски з  
регульованою жорсткістю 
а 
С0=0,9 
С0=0,9 
б 
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Зв’язок величин F і Cn з безрозмірними параметрами FRC і CRC  :  
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Графіки безрозмірних параметрів підвіски  RCmnRCm CR
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Користуючись побудованими графіками, визначивши силу опору і зведену 
жорсткість підвіски при заданих значеннях Cm, z0, R і аналізуючи ряд варіантів 
поєднання пружних елементів, вибираються їх раціональні параметри. 
3.3. Оптимізація конструктивних параметрів циліндричних пружин  
з регульованою жорсткістю 
При проектуванні підвісок виникає задача вибору параметрів пружин, які 
задовольняли б умови надійної роботи [92]. 
Оптимізацію параметрів пружини стиску зводимо до вибору її геометрич-
них розмірів: d, D, n – діаметр дроту, середній діаметр пружини, число робочих 
витків, при яких виконувалися умови міцності і жорсткості, а маса пружини бу-
ла мінімальною і собівартість виготовлення – найменшою (рис. 3.9, б). 
Запишемо цільову функцію як масу пружини, виразивши її через фізичні 
параметри 
       4/2100 gDdnnmy  .   (3.40) 
 Приймемо такі обмеження, які впливають із умов роботи підвіски: 
1. Максимальне осьове зміщення під дією зовнішньої сили –  мм. 
2. Напруження зрізу в дротах менші або рівні допустимим –  зр . 
3. Частота коливань пружини менша резонансної – рез . 
4. Геометричні параметри пружини: діаметр дроту – d, середній – D і зовні-
шній зD  діаметри, число витків – n0 n1. Дані параметри мають бути додатніми 
величинами. 
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Виразимо ці технічні вимоги у математичній формі – нерівностями: 
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Відтак, задачу проектування пружини мінімальної маси зводимо до вибору 
її конструктивних параметрів d, D, n0, які задовольняють обмеження записані у 
вигляді нерівностей. 
 Для розв’язання задачі виконаємо певні математичні перетворення, вира-
зивши отримані вирази в канонічній формі: 
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де 0y  – цільова функція; nyy ,...,0  – обмеження; 01 nX  ;  dX 2  – невідомі, ia , 
іb  – постійні коефіцієнти, cd/D  . 
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  (3.43) 
Виконуємо розрахунки симплекс-методом при таких вихідних даних (пру-
жина передньої підвіски авто ЛуАЗ-1301): HF 6400 ; 4108 G МПа сталь 
60C2A ; [ ] 1200зр   МПа; 4108 g Н/м3; 70рез Гц; 150 мм;  
120зD мм; 9 d/Dci ; 60 107751  ,a Н/м3; 4671 a мм2;  52 10711  ,a Н; 
3
3 1044  ,a мм/с; 104 a ; 1501 b мм; 12002 b Н/мм2; 703 b Гц;  
1204 b мм. 
В задачі два невідомих – діаметр дроту пружини d і число витків 0n , тому 
розв’язок можна отримати графічним методом. 
Для цього в координатах 0nd   будуємо многокутник, рівняння сторін 
якого отримуємо із нерівностей: ;01 y ;02 y ;03 y ;04 y (рис. 3.9, а). 
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Прирівнюючи послідовно до нуля 0і nd  проводимо лінії, кожна із яких 
ділить площину в координатах 0nd   на дві півплощини, в одній нерівність 
задовольняється при будь-яких значеннях 0і nd , а в іншій – ні. 
За результатами розрахунків побудований графік (рис. 3.9), аналіз якого 
показав, що оптимальним варіантом буде: d=12 мм, n0=5,24; y0=m=2,1 кг. 
 Порівняльний аналіз результатів досліджень показав, що параметри пру-
жини підвіски отриманих розрахунковим шляхом (симплексний метод) і прий-
нятих на виробництві показали їх близькість: 
По розробленій методиці   Автомобіль ЛуАЗ-1301  
  n0=5,24,      n0=5, 
  d=12 мм,      d=12 мм, 
  D=108 мм.      D=106 мм. 
Відтак, розроблену методику оптимального проектування пружин підвісок 
можна рекомендувати при проектуванні і модернізації систем підресорювання 
транспортних засобів та технологічних машин. 
 Рис. 3.9. Графік вибору оптимальних параметрів циліндричних пружин системи  
підресорювання: а – графік; б – розрахункова схема 
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3.4. Розрахунок на міцність і жорсткість з’єднань змінної жорсткості 
3.4.1. Критерії працездатності деталей з’єднань 
Критерії працездатності деталей з’єднань є міцність, жорсткість, зносо-
стійкість і вібростійкість [5; 98]. 
В процесі роботи з’єднання його деталі зазнають змінні по величині і на-
пряму навантаження, тому основним критерієм є втомна міцність. 
Відомо [5; 17; 72], що міцність деталей машин оцінюється допустимими 
напруженнями і коефіцієнтами запасу міцності. Для забезпечення необхідної 
жорсткості деталей використовуються розрахунки на згинну або крутильну жо-
рсткість; оцінюють жорсткість співставленням робочих деформацій деталей 
(прогинів, кутів повороту перерізів, кутів закручування) при дії експлуатацій-
них навантажень з допустимими деформаціями. 
Зносостійкість оцінюємо умовою обмеження тиску в контакті деталей. 
Вібростійкість – здатність деталей працювати в заданому діапазоні експлу-
атаційних режимів без недопустимих коливань. Розрахунки на стійкість проти 
вібрації виконуємо для запобігання коливанням, тобто перевірці умови відсут-
ності резонансу під час усталеного режиму роботи машини. 
Розрахунки деталей ЗЗЖ (втулки, вали) виконуємо за такою схемою: 1 – 
вибір вихідних даних; 2 – складання розрахункової схеми; 3 – визначення ос-
новних критеріїв працездатності; 4 – виконання розрахунків; 5 – формулювання 
висновків і заключення. 
Відтак, з метою отримання результатів розрахунків з відносно більшою точ-
ністю, їх будемо вести методами теорії пружності із врахуванням конст-
руктивних особливостей, умов складання та експлуатації нових з’єднань змін-
ної жорсткості. 
3.4.2. Визначення деформацій і напружень у втулці при стисненні 
Розв’яжемо задачу по визначенню деформацій і напружень у втулці, яка 
навантажена зовнішнім тиском, що виникає при закрученні пружини кручення 
у ЗЗЖ. 
Розробляємо розрахункову схему втулки при таких припущеннях: поверх-
ня втулки рівномірно стиснена; втулка є тонкостінна циліндрична оболонка; 
деформації і напруження у втулці визначаються за моментною теорією осе-
симетричних циліндричних оболонок. 
Розрахунок втулки виконуємо так: відокремлюємо умовно її від закріплен-
ня; деформацію визначаємо окремо від дії тиску q і від крайових навантажень 
Q0 і M0 (рис. 3.10). 
Зовнішній тиск на втулку визначаємо за формулою 
,
)2(
2
2 flR
Tq
вт
вт
       (3.44) 
де Tвт – крутний момент; R – середній радіус втулки; δ, lвт  – товщина стінки і 
довжина втулки;  f – коефіцієнт тертя між поверхнею втулки і пружини. 
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 Рис. 3.10. Розрахункова схема втулки ЗЗЖ 
Деформації і внутрішні силові чинники оболонки визначаємо за такими 
формулами [15]: 
;cos
2
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dDQ   .
R
ETt
     (3.48) 
де   – радіальне переміщення точки серединної поверхні оболонки;   – кут 
повороту нормалі; Mx, Mt – згинальні моменти; Q – поперечна сила; Tt – нор-
мальна сила;   – частковий розв’язок диференціального рівняння зігнутої се-
рединної поверхні оболонки;  
)1(12 2
3



ED  – жорсткість втулки при згині;  
4 222 )()1(3  R  – коефіцієнт геометрії та матеріалу; Е – модуль пружнос-
ті першого роду; μ – коефіцієнт Пуассона; R – середній радіус втулки; δ – тов-
щина втулки. 
Розв’язок рівнянь (3.45-3.48) виконуємо в такій послідовності. 
Запишемо початкові умови: .0;0;0 
dx
dx   Згідно з початковими 
умовами, з врахуванням залежностей (3.45; 3.46), отримаємо два рівняння 
;0
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Із розв’язку рівнянь (3.49), знаходимо 
;
2
2
2
22
0 
 q
E
qRDM      (3.50) 
.2 00 
qMQ       (3.51) 
Підставимо вирази M0  і Q0  у формули (3.45; 3.46), отримаємо залежності 
для визначення радіального переміщення втулки і внутрішніх силових чинників 
   ;sincos1 xxe
E
qR x 
       (3.52) 
  ;xsin-xсose
2
x-
2 
qM x      (3.53) 
;xt MM        (3.54) 
   .sincos1 xxeqRT xt        (3.55) 
На рис. 3.11 наведено епюри W, Mx , Tt , побудовані при таких числових да-
них: ./874,2;5;3,0; RhhR    
 
 
Рис. 3.11. Епюри радіального переміщення втулки  , згинального моменту Mx і  
нормальної сили Tt по довжині втулки 
Найбільші згинаючі моменти виникають при 0x : 
мм;Нмм10053,6 22 qRM x      (3.55) 
мм.Нмм1082,1 22 qRMt      (3.56) 
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Сили розтягу при х = 0 :  
.ммНм;0 qRTT tx      (3.57) 
Напруження в небезпечній точці в закріпленні 
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xttxекв   ,   (3.60) 
2222 Н/мм49,8])08,9()73,7()73,708,9[(
2
1 qqqqqекв  . (3.61) 
В перерізах втулки x>R згинальні моменти практично мають значення 
нуль, а сила розтягу приймає значення ,2,5 qRTt   відповідне еквівалентне на-
пруження становить  ./2,5 2ммНqекв   
Тому, за розрахункове напруження необхідно приймати більше значення. 
Відтак, розроблена методика дозволяє перевірити втулку ЗЗЖ на міцність. 
3.4.3. Силовий розрахунок втулки 
Розробляємо розрахункову схему втулки при таких припущеннях: втулка є 
тонкостінна, довга циліндрична оболонка; деформація втулки створюється зов-
нішнім крутним моментом, який передається втулці пружиною кручення 
з’єднання (рис. 3.12). 
 
Рис. 3.12. Розрахункова схема втулки 
Розрахунки втулки виконуємо за трьома умовами : 
1. Умова міцності:    W
Tbm
max                                                             (3.62) 
2. Умова жорсткості:    GJ
Tbm bml                                                         (3.63) 
3. Умова витривалості:    ,
4 2
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де позначено  22 RW   – момент опору крученню кільцевого перерізу; 
 32 RJ – полярний момент інерції кільцевого перерізу; ][],[  кр  – допустимі 
напруження кручення і кут закручування втулки;  S – коефіцієнт запасу ви-
тривалості; G – модуль пружності другого роду; k  – коефіцієнт, що характе-
ризує вплив концентраторів напружень;   – коефіцієнт, що характеризує 
вплив абсолютних розмірів поперечного перерізу і матеріалу;  – коефіцієнт, 
що характеризує чутливість матеріалу до асиметрії циклу напружень; 1  – 
межа витривалості кручення матеріалу. 
Запишемо дані умови як систему нерівностей: 
 
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bmTk
a
 

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    1 [ ]крb  ;      2b ;     
  Sb3 ,  ;323  hx   ;/ Rly bm  /Rh   – безрозмірний параметр. 
Розв’язок системи нерівностей такий : 
із умови міцності –   ;/3 111 bax   
 із умови витривалості –   ;/3 333 bax                                                  (3.66) 
 із умов жорсткості та міцності  –   ;
2
2
1
11
a
b
b
ay   
 із умов жорсткості та витривалості –   .
3
3
2
23
a
b
a
by   
Звідки знайдемо, після математичних перетворень, параметри втулки  
товщина:     ;)/(3 2111 hba           ;)/(3 2333 hab                           (3.67) 
радіус:           ;11 hδR           ;33 hδR                                                     (3.68) 
довжина:    iyRl iibm  .                                                                              (3.69) 
При визначенні раціональних геометричних параметрів втулки враховуємо 
умови складання з’єднання 
      1. ;0 вdd   
2. ;првm dDd                           (3.70) 
      3. ,2 0dR   
де dв – діаметр вала з’єднання; dпр
 
, D – діаметр витка і середній діаметр пружи-
ни. 
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Розглянемо приклад розрахунку геометричних параметрів втулки при та-
ких даних :   [φ] = 0,250 ; [S] = 1,5; Tbm = 105 Нмм;   G = 8·104 МПа (сталь) ;    
[кр] = 70МПа ;  -1 = 150МПа ; 25,2
k ;    = 0,1 ;  а1 = 1,6·104 Нмм;   
а2 = 0,2 мм3 ;   а3 = 802·10-5 мм-3 ;   b1= 70 МПа ;   240
1
2 b  рад ;  b3 = 1,5 ;  h = 5 .  
Визначаємо товщину втулки за формулами  
  мм;09,2
570
106,1
3
2
4
1 
      
5
3 3
2
1,5 10 1,96 мм; 
802 5
     приймаємо  δ = 2 мм. 
Радіус втулки: R = δ·h = 2·5 = 10 мм. Довжина втулки : ;yiibm Rl    
  мм;47,6
70240
108 41 
bml    мм,938022,0240
105,110
5
3 
bml  приймаємо lbm = 40мм. 
На основі отриманих залежностей  (3.67; 3.68; 3.69) виконані розрахунки 
по визначенню геометричних параметрів втулки : товщина, довжина, радіус для 
таких числових даних : Tbm = 0…102 Нм ; G = 8·104 МПа ;  [S] = 1,5; [φ] = 0,25° 
;   [кр] = 40…70МПа ;   ;35,2/   k   h = 5…10. 
Побудована номограма (рис. 3.13) дозволяє вибрати раціональні параметри 
втулки в залежності від величини крутного моменту, матеріалу, термообробки і 
кута закручування. 
 Рис. 3.13. Номограма для визначення геометричних параметрів втулки ЗЗЖ: 
Tвт – крутний момент; δ, R, lвт – товщина, радіус і довжина; [кр] – допустиме  
напруження кручення 
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Відтак, можна констатувати, що розроблена методика дозволяє знаходити 
раціональні геометричні параметри втулки в залежності від умов її роботи, ма-
теріалу та конструктивних особливостей з’єднання змінної жорсткості. 
3.4.4. Розрахунок вала з’єднання змінної жорсткості  
на міцність та жорсткість 
При розрахунку порожнистого вала будемо враховувати конструктивні фо-
рми, умови його роботи та складання.  
Зовнішній тиск на вал від пружини кручення визначаємо за формулою 
  ,2
2
20 bfR
T
q пр       (3.71) 
де Tпр  – крутний момент; R – середній радіус; δ – товщина стінки; b – довжина 
пружини;  f – коефіцієнт тертя між поверхнями вала і пружини. 
Розробляємо розрахункову схему вала при таких припущеннях: вал є тон-
костінною циліндричною оболонкою; поверхня вала в середній частині рівно-
мірно стиснена пружиною кручення; деформації і напруження визначаються за 
моментною теорією осесиметричних циліндричних оболонок (рис. 3.14, а). 
Задачу розв’язуємо методом накладання [15]. Задане навантаження зобра-
жаємо у вигляді суми двох навантажень (рис. 3.14, б, в).  
 Рис. 3.14. Розрахункова схема вала ЗЗЖ 
Початок координат приймаємо у перерізі в якому є стрибок тиску. На ос-
нові зворотньої симетрії навантаження приймаємо такі граничні умови: 
при     x = 0:   = 0; Mx = 0. 
Із цих граничних умов визначаємо поперечну силу Q0 в початковому пере-
різі на основі залежностей [15] 
 ;02
2
3
0   E
qR
D
Q
   звідси   .22
3
2
0 
qD
E
qRQ    (3.72) 
Вирази функцій  , Mx, Mt, Tt  для навантаження, яке показане на 
(рис. 3.14, в), мають вигляд 
);cos1(
2
xe
E
qR x 
  ;sin
2 2
xeqM xx 
   ;xt MM     xeT xt  cos1  .  (3.73) 
Ці формули справедливі для правої половини вала (х ≥0). Для лівої поло-
вини вала величини W, Mx, Tt  відрізняються лише знаком. 
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Побудуємо по отриманих формулах (3.73) епюри  , Mx, Tt  для наванта-
жень, показаних на (рис. 3.14, б, в) і складемо їх, одержимо епюри для заданого 
навантаження q0.  
На (рис. 3.15) приведено епюри, які відповідають таким даним: 
.16,1;10;5
R
RbR    
 Рис. 3.15. Епюри радіального переміщення вала  , згинального моменту Mx,  нормальної сили Tt 
Числові значення функцій, які входять в формули, вибрані із [15]. 
;3,5 0max E
Rq       (3.74) Найбільший прогин:   
найбільший згинаючий момент:  .104 202max RqM x       (3.75) 
Напруження в небезпечній точці 
;0;66 02  rxx МПаqM      (3.76) 
;Н/мм14,734,58,16 20002 qqqTM txt    
2
0
222 Н/мм4,10])[(
2
1 qxttxекв   . 
Розглянемо деформації і напруження порожнистого вала, при його кру-
ченні. Дотичні напруження визначаємо за формулою: 
,
2 2  R
T
W
Т вв
кр       (3.77) 
де W  – момент опору крученню кільцевого перерізу. 
Кут закручування вала дорівнює 
,


GI
lTв       (3.72) 
де  32 RI   – полярний момент інерції кільцевого перерізу, l – довжина вала. 
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Розрахунок вала суцільного перерізу можна виконати загальновідомими 
методами опору матеріалу [5; 98]. 
Відтак, застосувавши умови міцності та жорсткості, розраховуємо порож-
нистий і суцільний вали з’єднання змінної жорсткості. 
3.4.5. Методика розрахунку деталей нової конструкції  
з’єднання змінної жорсткості 
В роботі [97] розглянуто розрахунок деталей з’єднання сьомого варіанту. 
Передача руху від вала до втулок і трубок з’єднання відбувається у випадку 
стиснення останніх. При загвинчуванні гайки ключем в різі і на опорних повер-
хнях втулки діють сили опору, обумовлені тертям між взаємно рухомими пове-
рхнями деталей і силами пружності втулки. У випадку рівномірного обертання 
гайки момент рушійних сил дорівнює сумі моментів опору: 
моменту в різі  
);(
2
2
0   tgdFTp     (3.79) 
моментам тертя на опорних поверхнях 
.
3 202
2
2
3
02
3
2
2
01
2
1
3
01
3
1оп0
оп 






dD
dD
dD
dDfFT     (3.80) 
Момент рушійних сил дорівнює 
,LFT ppc       (3.81) 
де 0F  – осьова сила, pF  – сила прикладена до рукояті ключа; 2d  – середній діа-
метр різі;   – кут підйому різі; farctg   – приведений кут тертя; опf  – коефі-
цієнт тертя між опорними поверхнями деталей; iD  – зовнішній діаметр i-ої по-
верхні деталі; 01d – діаметр i-го отвору деталі; L  – відстань від точки прикла-
дення сили pF  до осі вала. 
Для забезпечення передачі моменту між деталями з’єднання за рахунок сил 
тертя на краях поверхонь деталей необхідно прикласти осьову силу 0F  
(рис. 3.16). 
 Рис. 3.16. Схема для силового розрахунку втулки 
Вважаємо, що сили тертя рівномірно розподілені по поверхні дотику, яка 
має форму кільця. В цьому випадку сумуюча сила тертя 0fF  прикладена на відс-
тані приведеного радіуса тертя прR від осі обертання дорівнює 
.
3
1
2
0
2
3
0
3
dD
dDRпр 
      (3.82) 
 71
Із збільшенням сили стиску 0F  збільшується момент сил тертя 
прm RFfT  0 . При деякому значенні сили 0F  момент тертя стане рівним момен-
ту, що передається, крm TT  , і тоді диски деталей стиснуться, відбудеться закру-
чування вала і трубок, що збільшить жорсткість з’єднання. 
Сила 0F , при якій відбудеться стиснення деталей, буде визначатися так: 
.
3
1
2
0
2
3
0
30
f
dD
dD
T
F кр


      (3.83) 
Визначимо напруження у трубці на основі методу викладеного в роботі 
[15]. Геометричні розміри трубки вибираємо конструктивно в залежності від 
параметрів вала і компоновки з’єднання. Розрахункову схему трубки, наванта-
женою осьовою силою 0F  і крутним моментом крT , зображено на рис. 3.17. 
 Рис. 3.17. Схема для силового розрахунку трубки 
Обчислюємо геометричні характеристики перерізу. Умовно розділимо пе-
реріз на чотири прямокутники (рис. 3.18), проведемо допоміжну вісь 1r  через 
центр першого прямокутника. 
 Рис. 3.18. Поперечний переріз трубки 
Моменти інерції та відстань C  між осями  1r  і r  будуть такі: 



n
i i
i
i r
rhJ
1 1
2
1 ;ln       (3.84) 



n
i i
i
рii r
rzhJ
1 1
2)(r
с2 ;ln1     (3.85) 
.
1
2
J
JC        (3.86) 
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Момент інерції 3J  відносно головної осі буде дорівнювати 





 
n
i i
i
icрi
i
r
rzhhJ
1 1
22
3
3 ,ln12
   (3.87) 
де ih – висота i-го прямокутника; icрz – абсциса центру тяжіння i-го пря-
мокутника ( Сzz рiicр  )(rс1 ); 1ir  та 2ir  – відповідно відстані від осі до сторін прямо-
кутника. 
Визначаємо внутрішні силові чинники в поперечному перерізі 
.0,
2
)( 120  NRRFM     (3.88) 
Максимальні напруження згину дорівнюють  
,
max3
max
rJ
ZM

      (3.89) 
де maxZ , maxr – координати найбільш напруженої точки перерізу.  
Величину крутного моменту  mpT , яку буде сприймати трубка при спільній 
роботі вала і трубки з’єднання визначаємо на основі припущення, що кути за-
кручування деталей в місці дотику дисків одинакові, тобто  mpв   .  
На основі цієї рівності отримаємо 
.,
трв
тр
тр
трв
в
в СС
С
KСС
СK     (3.90) 
де трв KK , – коефіцієнти розподілу крутного моменту між валом і трубкою; 
трв СС , – жорсткість деталей відповідно. 
Долі крутних моментів 
.TKT,TKT кртртркрвв    (3.91) 
Напруження кручення в трубці 
,
T
тр
тр
кр W
       (3.92) 
де SrW cтр  22 – полярний момент опору перерізу; cr і S – середній радіус і то-
вщина трубки. 
Сумуюче напруження в трубці 
.4 22max крc       (3.93) 
Порівнюючи сумуючі напруження з допустимими робимо висновок про 
міцність деталі. 
Розрахунок втулок виконується аналогічним методом, а перевірку міцності 
вала та інших деталей з’єднання ― методами деталей машин [98]. 
Розглянемо приклад розрахунку ЗЗЖ при таких вихідних даних: матеріал 
деталі – сталь; діаметр вала ммd в 24 ; діаметр трубки ммd тр 30 ; довжина 
трубки ммlтр 60  ; модулі пружності МПаGМПа 45 108,102E  . 
Розрахунок будемо проводити в такій послідовності: 
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1. Визначаємо допустимий крутний момент, який передається валом (із умови 
міцності на кручення) 
.6912024250,2][0,2][ 33 ммHdT вкркр    
2. Знаходимо коефіцієнти розподілу крутного моменту між валом і трубкою: 
,1, втр
трв
в
в KKСС
СK   де     
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
 трв KK
 
3. Обчислюємо долі крутного моменту між валом і трубкою 
,290306912042,0]T[KT ммHкрвв   
.400906912058,0]T[KT ммHкртртр   
4. Обчислюємо осьову силу, яка виникає на поверхнях дисків втулки і трубки 
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5. Обчислюємо геометричні характеристики поперечного перерізу трубки 



n
i i
i
i ммr
rhJ
1 1
2
1 ,93,1624
30ln4
20
24ln8
15
20ln4
12
15ln60ln



n
i i
i
рii
r
r
rzhJ
1 1
2)(r
с
)(
2 20
24ln308
15
20ln284
12
15ln060ln11
,75,105
24
30ln324 2мм
 
,25,6
93,16
75,105
1
2 мм
J
JC 
 





 


 
n
i i
i
icрi
i
r
rzhhJ
1
2
3
1
22
3
3 12
15ln)25,6(60
12
60ln
12  
.6532
24
30ln264
12
4
20
24ln248
12
8
15
24ln8,214
12
4 3232323 мм


 


 


 
 
6. Визначаємо найбільші нормальні напруження в трубці 
,8,10
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3
max МПаrJ
zM
в
в
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

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де .23519
28,6
)5,135,27(10550
2
)( 120 ммНRRFM    
7. Знаходимо напруження кручення в трубці 
,68,11
3434
40090T МПа
W тр
тр
кр 


 
де .343435,1328,62 322 ммSrW cтр    
8. Визначаємо сумуючі напруження 
.74,2568,114,8104 2222max МПакрc    За результатами обчислень можна зробити такий висновок: сумуючі на-
пруження c менші допустимих МПа50][  , тому міцність трубки достатня. 
Розроблена методика розрахунку на міцність деталей нового ЗЗЖ дозволяє 
перевірити міцність з’єднання з врахуванням особливостей його конструкції та 
умов роботи. 
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4. ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ 
З’ЄДНАНЬ ЗМІННОЇ ЖОРСТКОСТІ 
4.1. Завдання та програма експериментальних досліджень 
Завдання досліджень: 
1. Встановити дослідним шляхом залежність зміни деформацій деталей 
нових конструкцій ЗЗЖ від зовнішніх навантажень. 
2. Визначити закономірність зміни жорсткості нових конструкцій 
з’єднань. 
3. Визначити деформації торсіона підвіски транспортного засобу. 
4. Здійснити порівняльний аналіз результатів теоретичних і експеримента-
льних досліджень. 
В даному дослідженні ставиться завдання експериментальним шляхом ви-
явити можливості двох нових конструкцій з’єднань, новизна яких підтверджена 
патентами України [101; 103]. Ці конструкції дозволяють змінювати жорсткість 
під час функціонування, що приводить до покращення режиму роботи транспо-
ртного засобу в складних умовах руху по нерівностям, ґрунту та вібраційних 
машин. Нові конструкції з’єднань складаються з суцільного вала, трьох втулок, 
пружини кручення, один кінець якої закріплений жорстко до втулки, інший 
приєднаний до втулки, яка з допомогою шліців входить в зчеплення з втулкою 
закріпленою жорстко до вала.  
Tехнічний результат досягається тим, що пружина попередньо закручуєть-
ся на певний кут, це приводить до зміни жорсткості складальної одиниці за ра-
хунок контакту елементів з’єднання. 
 
Програма проведення експериментів складалася із таких основних етапів:  
1. Розробка методики експерименту. 
2. Підготовка експерименту на стенді і настройка апаратури. 
3. Проведення експерименту. 
4. Обробка результатів експерименту. 
 
4.2. Розробка, виготовлення та адаптація дослідного стенду 
 Дослідний стенд розроблено і виготовлено з метою встановлення законо-
мірностей в ЗЗЖ згідно завдання та програми експериментальних досліджень 
(рис. 4.1). Він складається з асинхронного електродвигуна 1, клинопасової пе-
редачі 2,  черв’ячного редуктора 3, муфти 4, кулачкового механізму 5, важіля 6, 
торсіона 7, пружини кручення 8, кулачкової муфти 9, які закріплені в певній 
послідовності на зварній рамі. 
 Кулачковий механізм з роликовим штовхачем є імітатор вертикальних 
переміщень колеса транспортного засобу. Для визначення деформацій в торсіо-
ні використовувалася електровимірювальна апаратура – підсилювач 11, осцило-
граф 12 і давачі 10. 
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Рис. 4.1. Схема стенду для дослідження ЗЗЖ 
Загальний вигляд дослідного стенду, основні складальні одиниці якого ро-
зміщені на зварній рамі, показаний на рис. 4.2. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 4.2. Загальний вигляд дослідного стенду 
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4.3. Короткий опис приладів для проведення дослідів 
При дослідженнях нової конструкції ЗЗЖ (варіант 4) використовувалась 
машина КМ-50-1, призначена для випробування зразків із металу на кручення з 
найбільшим крутним моментом 500Нм. Вона відноситься до типу випробува-
льних машин з механічним навантаженням вертикально розміщеного зразка і 
важільно – маятниковим моменто-вимірювачем. Принципова схема машини 
показана на рис. 4.3. 
 Рис. 4.3. Принципова схема машини КМ-50-1: 
1 – зразок; 2 – нижній захват; 3 – гвинт ходовий; 4 – вінець; 5 – колесо черв’ячне; 6 – 
черв’як; 7 – шестірня; 8 – шестірня ведена; 9 – валик; 10 – коробка швидкостей; 11 – 
черв’ячна пара; 12 – рукоять; 13 – електродвигун; 14 – клинопасова передача; 15 – ре-
дуктор масштабів; 16 – перо; 17 – шкала моментовимірювача; 18 – стрілка; 19 – шес-
тірня; 20 – рейка; 21 – важіль; 22 – механізм навантаження; 23 – барабан; 24 – верхній 
захват; 25 – маятник 
 
Послідовність виконання дослідів на машині: зразок 1, затиснутий в захва-
тах 2 і 24 закручується механізмом проводу. Привід працює таким чином: елек-
тродвигун 13, через клинопасову передачу 14 приводить в обертання черв’ячну 
пару 11, яка через коробку швидкостей 10 і черв’ячну пару 5 і 6 обертає ходо-
вий гвинт 3 з встановленим на ньому нижнім захватом. Момент, який прикла-
дений до нижнього захвату, передається через механізм навантаження 22 маят-
нику 25, який відхиляється разом з важелем 21, з’єднаним з рейкою 20. Рейка 
обертає шестірню 19 і через стрілку 18 вказує крутний момент на шкалі момен-
товимірювача 17. 
На осі ординат діаграмного барабана записується крутний момент, а на осі 
абсцис – кут закручування. Барабан обертається від приводу машини через ві-
нець 4, шестірні 7,8, валик 9 і редуктор масштабів 15.  
Масштаб запису на апараті – 1 мм=0,5. 
Для проведення дослідів використовувалися такі вимірювальні прилади та 
обладнання: осцилограф типу К115, підсилювач, тензорезистори дротяні типу 
2ППКБК-10-150, динамометри, стрілкові торсіометри, штангенциркуль, прес 
гвинтовий Q = 2т, стенди. 
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4.4. Методика проведення експериментальних досліджень 
і обробка отриманих результатів 
Планування експериментів проводилося відповідно методики і техніки те-
нзометричних досліджень, яка приведена в [113; 114]. 
На стенді спочатку виконувалось статичне тарування давачів. Для цього 
послідовно навантажувався торсіон крутним моментом, величина якого вимі-
рювалась динамометром, закріпленого до важіля, при цьому фіксувався кут за-
кручування з точністю 0,5 (рис. 4.4). 
 Рис. 4.4. Схема стенда для тарування 
Процес навантаження торсіона записувався на осцилограмі. Для виміру 
деформацій кручення торсіона були застосовані давачі базою 10 мм. Відомо з 
практики досліджень [113], що вони забезпечують високу точність вимірів. При 
закрученні торсіона його головні напруження напрямлені під кутом 45° до осі, 
причому для однієї групи ліній під кутом 45° виникають напруження стиску, а 
для іншої – напруження розтягу. Така схема наклейки давачів забезпечує висо-
ку чутливість, тому в експерименті була прийнята схема чотирьох давачів, роз-
міщених попарно на протилежних сторонах торсіона (рис. 4.5). 
 Рис. 4.5.  Схема наклейки давачів для замірів деформацій кручення торсіона 
Давачі, показані пунктирними лініями, розміщені в тих же поперечних 
площинах, що і давачі, показані суцільними лініями; така схема забезпечує ви-
щу чутливість в порівнянні зі схемою з двома давачами, а також забезпечується 
компенсація згину і температури. 
Перед початком експериментів проводилося статичне балансування мосто-
вої схеми давачів.  
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Динамічний момент системи задавався кулачковим механізмом з ролико-
вим штовхачем, максимальний хід якого рівнявся h=40 мм. Таким чином іміту-
вався  рух колеса машини.  
Нова конструкція з’єднання включає власне торсіон (вал), пружину кру-
чення і кулачкову муфту, з допомогою якої можна закручувати пружину на пе-
вний кут, і таким чином змінювати жорсткість з’єднання. 
Досліди проводилися спочатку при незакрученій пружині, а потім пружи-
ну закручували відповідно на кути 100° і 288°. 
Величина кута 288° обґрунтовується тим, що згідно досліджень [5] – це 
граничний кут закручування пружини, до якого забезпечується її стійкість. 
На рис. 4.6 показані характерні осцилограми, які характеризують зміну де-
формацій торсіона: крива 1 – пружина не закручена попередньо; крива 2 – пру-
жина попередньо закручена на кут 100°; крива 3 – пружина попередньо закру-
чена на кут 288°. 
 Рис. 4.6. Схема зміни крутних моментів в з’єднанні 
 
Аналіз осцилограм отриманих в результаті дослідів показує, що запропо-
нована конструкція з’єднання дозволяє змінювати її жорсткість в межах  5-20% 
в порівнянні з конструкціями відомих з’єднань, які використовуються в транс-
портних засобах. 
Проаналізуємо динамічні процеси, які проходять в даному з’єднанні при 
експерименті, на моделі коромислового кулачкового механізму [67]. Приймає-
мо закон постійного пришвидшення руху коромисла. Тоді рівняння руху буде   ,mqq 02        (4.1) 
де mkq   – загальна координата; k  – кут повороту пружного коромис-
ла; m  – кут повороту жорсткого коромисла, який залежить тільки від профілю 
кулачка; I/C  – власна частота механізму; C  – зведена жорсткість 
з’єднання: прв СCC  ; вC , прС  – крутильні жорсткості вала і пружини відпові-
дно: 
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cosEdСпр      (4.3) 
де G , E  – модулі пружності матеріалу; 1l , 2l , 3l  – довжини ділянок вала; 1d , 2d , 
3d  – діаметри вала на ділянках (рис. 4.7); d  – діаметр дроту пружини; D  – се-
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редній діаметр пружини; i – число робочих витків пружини; 0  – кут підйому 
гвинтової осі витків пружини;   – коефіцієнт Пуассона, I  – момент інерції ко-
ромисла відносно осі обертання 
,cbamI k 


  2
22
12
      (4.4) 
де ba,  – відповідно ширина і довжина коромисла; с – відстань від осі обертан-
ня коромисла до центру його маси. 
 Рис. 4.7. Розрахункова схема механізму 
Методика розв’язку рівняння (4.1) приведена в літературі [67]. Застосува-
вши цю методику, отримано формулу для визначення кутового переміщення 
коромисла (вала) 
 .11
2 2
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2
2



  tcosmtcostn 
     (4.5) 
Верхній знак перед 0m  відноситься до випадку, коли пружина закручуєть-
ся по ходу навивання,  нижній – коли розкручується; 00  прСm , 0 – кут за-
кручування пружини; n – постійне кутове пришвидшення кулачка яке виража-
ється через хід коромисла h  і час підйому nt   
;/2 2nmaxn t       (4.6) 
./ knnt        (4.7) 
Кутова швидкість та число обертів кулачка 
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30       (4.8) 
де kn , двn  – числа обертів кулачка і електродвигуна відповідно; кпU , чрU  – пе-
редавальні числа клинопасової передачі і черв’ячного редуктора. 
В нашому випадку маємо: двn =1350 об/хв,  kn =13,24 об/хв, кпU =1,5; 
чрU =68; k =1,4 рад/с; nt =0,75 с; max =60; вC =4300 Нм; прС =35 Нм; 
I =0,311 кгм2; =118 рад/с; 0m =188 рад/с2 – при  0 =1000; 0m =563 рад/с2 – при 
0 =2880. 
За проведеними розрахунками побудований графік  tf  (рис. 4.8), з 
якого видно підтвердження результатів експериментів. 
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 Рис. 4.8. Розрахункові кутові переміщення вала і пружини з’єднання 
Результати вимірів при дослідах оформляємо у вигляді графіків, таблиць і 
фотографій. На рис. 4.8 позначено: φn , φдв , φ0 , φнв – фази підйому, далекого ви-
стою, опускання і нижнього вистою і відповідні їм часи проходження фаз; Si  – 
переміщення відповідні фазам на осцилограмі. Осцилограми, отримані дослід-
ним шляхом, підтвердили вплив конструктивних та технологічних факторів на 
працездатність ЗЗЖ (рис. 4.9).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 4.9. Характерні осцилограми зміни крутних моментів в торсіоні 
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4.5. Експериментальне визначення жорсткості  
з’єднання змінної жорсткості 
З метою визначення жорсткості нової конструкції з’єднання [101] були 
проведені досліди. Метою дослідів є визначення залежності крутного моменту 
від кута закручування торсіону. Досліди проводились на спеціальному стенді 
(див. рис. 4.2). 
Математичну обробку експериментальних даних проведено методом най-
менших квадратів (МНК) [60; 114]. 
Алгоритм МНК виконаємо в такій послідовності: 
1. Знаходимо середні значення масивів x та y  
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2. Знаходимо середньоквадратичні вибіркові відхилення 
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3. Знаходимо коефіцієнт коваріації 
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4. Знаходимо коефіцієнт кореляції 
.985,0
31,1757,0
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xy
SS
q
r      (4.12) 
5. Знаходимо коефіцієнти рівняння регресії 
;705,1985,0
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S
S
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x
y    (4.13) 
.712,29737050,137,4  xayb  
Прийняті позначення: 0x - кут закручування торсіону  ; 0y - крутний мо-
мент Т; 0xlnxi  ;  0ylnyi  . 
Залежність крутного моменту від кута закручування торсіона носить нелі-
нійний характер, тому за допомогою лінеаризації зведемо нелінійну залежність 
до лінійної [60]. 
Емпіричну формулу виберемо такого вигляду: 
,xby a000                                              (4.14) 
де позначимо: 0515722 71220 ,,eb .b  . 
Відтак, загальний вигляд залежності крутного моменту від кута закручу-
вання торсіона буде такий (рис. 4.10) 
705,105,15 Т .                                       (4.15) 
Жорсткість торсійної підвіски 
1
00
 axabC ,       70506625 ,,C  .                         (4.16) 
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Результати вимірів крутних моментів в залежності від кутів закручування 
торсіона занесено в табл. 4.1. 
Таблиця 4.1 
Результати математичної обробки даних експерименту 
№ 
з/п 0x  0y  ix  iy  xxi   2)( xxi  yyi   2)( yyi   )(
)(
yy
xx
i
i


0y  
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 
1 0,5 7 -0,693 1,95 -1,67 2,78 -2,42 5,86 4,04 4,7 
2 1 12 0 2,49 -0,973 0,95 -1,88 3,54 1,83 15 
3 1,5 21 0,405 3,05 -0,57 0,325 -1,32 1,74 0,75 30 
4 2 48 0,693 3,87 -0,28 0,08 -0,5 0,25 0,14 49,3 
5 2,5 57 0,917 4,05 -0,056 0,003 -0,32 0,103 0,018 72 
6 3 87 1,1 4,47 0,27 0,016 0,1 0,01 0,013 98,4 
7 3,5 120 1,253 4,79 0,28 0,08 0,42 0,18 0,12 128 
8 4 167 1,39 5,12 0,42 0,18 0,75 0,56 0,315 161 
9 4,5 230 1,5 5,44 0,53 0,28 1,07 1,15 0,57 197 
10 5 280 1,61 5,64 0,64 0,406 1,27 1,61 0,81 235 
11 5,5 300 1,705 5,7 0,73 0,54 1,33 1,77 0,97 277 
12 6 330 1,79 5,8 0,82 0,67 1,43 2,05 1,17 321 
  ― ― 11,68 52,37 ― 6,31 ― 18,83 10,75 ― 
Для встановлення закономірності зміни жорсткості нових конструкцій 
з’єднань від конструкції, геометричних параметрів і матеріалу його елементів 
були проведені експерименти на випробувальній машині КМ-50-1 дослідного 
зразка ЗЗЖ [103]. 
Були розроблені програма і методика проведення дослідів. 
На основі проведених теоретичних і експериментальних досліджень побу-
довані графіки залежності крутного моменту ЗЗЖ від кута закручування торсі-
ону (рис. 4.11). Відхилення дослідних значень від теоретичних не перевищує 
8%. 
Із графіка (рис. 4.12) видно, що зі зміною діаметра торсіону з’єднання від 
12 до 19мм відбувається збільшення жорсткості з’єднання в межах 1,25-3,35 ра-
зи. При спільній роботі всіх елементів з’єднання (торсіон – трубки – втулки) 
збільшення жорсткості становить 2,1-3,25 рази в порівнянні з випадком, коли 
працює один елемент (торсіон), причому діапазон зміни жорсткості найбільший 
для з’єднання з торсіоном діаметром dm = 12 мм (рис. 4.13). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 84
 
 
Рис. 4.10.  Графік залежності крутного моменту ЗЗЖ 
від кута закручування торсіону 
 Рис. 4.11.  Графік залежності крутного моменту ЗЗЖ від кута закручування торсіону: 
Т – крутний момент;  - кут закручування;  dт – діаметр торсіону 
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 Рис. 4.12. Графік залежності крутного моменту ЗЗЖ від кута закручування  
торсіону: Т – крутний момент;  – кут закручування; dт – діаметр торсіону 
 Рис. 4.13. Графік зміни жорсткості ЗЗЖ: Т – крутний момент;  
 – кут закручування; dm – діаметр торсіону 
 86
ВИСНОВКИ 
Відповідно до поставленої мети та завдань розв’язано актуальну та важли-
ву науково-технічну задачу підвищення працездатності з’єднань розробкою но-
вих конструкцій ЗЗЖ і отримані такі основні результати: 
1. На основі аналізу сучасного стану досліджень з’єднань змінної жорсткості по 
літературних джерелах показано, що сучасні конструкції з’єднань змінюють 
пружні характеристики в обмеженому діапазоні, приблизно 10-15%; пневма-
тичні і гідропневматичні пружні елементи, які використовуються як підвіски 
машин, мають широкий діапазон зміни жорсткісних параметрів, однак вони 
складні у виготовленні, недовговічні і ненадійні при експлуатації машин в 
складних дорожніх умовах, тому постає завдання вдосконалення конструк-
цій ЗЗЖ. 
2. Результати системного аналізу теоретичних і експериментальних досліджень 
показують, що напрямки вдосконалення конструкцій ЗЗЖ є такими: застосу-
вання пружних елементів з нелінійними характеристиками; поетапне приєд-
нання до роботи з’єднання додаткових пружних елементів; застосування ре-
гулюючих пристроїв для зміни жорсткісних параметрів з’єднання в більш 
широких діапазонах приблизно 15-30%. Вибрані напрямки визначили мету і 
задачі досліджень. 
3. Запропоновані нові конструкції ЗЗЖ захищені патентами України, які дозво-
ляють змінювати жорсткісні параметри в межах 1,2 до 1,6 рази від номіналь-
них за рахунок попереднього навантаження і добору комбінацій пружних 
елементів, при діапазонах коефіцієнтів  розподілу навантаження між елемен-
тами від 0,5 до 0,9 і відношеннях жорсткісних параметрів від 0,1 до 1. 
4. Розроблений новий метод визначення раціональних параметрів пружних 
елементів нових конструкцій ЗЗЖ із врахуванням матеріалу, термообробки, 
умов міцності, жорсткості та конструктивних вимог на основі необхідних 
умов оптимальності (Куна-Такера). Результати досліджень представлені у 
вигляді номограм, що дозволяє розв’язувати багатоваріантні задачі безпосе-
редньо на практиці при визначенні раціональних параметрів пружних еле-
ментів з’єднань.  
5. Отримані аналітичні залежності для розрахунку деталей нових конструкцій 
на міцність, витривалість і жорсткість на основі методів теорії пружності 
дають змогу обґрунтовано вибрати геометричні параметри деталей з враху-
ванням конструктивних норм. 
6. Експериментальні дослідження нової конструкції ЗЗЖ показали доцільність 
її використання в машинах. Встановлено, що діапазони зміни зведеної жорс-
ткості 1,2…3,2 рази більші в порівнянні із з’єднаннями з постійним значен-
ням. Проведені експерименти підтвердили адекватність запропонованих ма-
тематичних моделей реальним процесам в конструкціях ЗЗЖ. Відхилення 
результатів експериментів і теорії становлять 7…11%. Запропонована інже-
нерна методика  вибору конструктивних параметрів деталей підвісок авто-
мобіля ЛУАЗ-1301: пружини із змінним кроком, що дозволяє отримати про-
гресивну характеристику підвіски.  
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